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LA  VIDA 

¿  Qué  es  la  vida 
sino  buscar, 
hallar, 
perder 
y  seguir  buscando 
deforma  diferente? 
¿Y la  muerte? 
¿Qué  no  es  la  muerte? 

( LMLG ) 

A  Chicho,  in  memoriam 
A  Eduardo,  in  vitam 
A  todos  los  Profesores  de  la  Universidad 
de  La  Rioja,  in  posterum 


PRÓLOGO 


Con  motivo  de  la  reciente  puesta  en  marcha  del  Segundo  Ciclo  de  la  Carrera  de  Ingeniero 
Industrial  en  el  Centro  de  Enseñanzas  Científicas  y  Técnicas  de  la  Universidad  de  La  Rioja,  este 
libro  de  problemas  titulado  " PROBLEMAS  DE  TERMODINÁMICA  APLICADA"  tiene  como 
objetivo  servir  de  texto  de  problemas  en  las  diversas  asignaturas  relacionadas  directamente  con 
la  Termodinámica  Aplicada  cuya  docencia  imparten  los  profesores  del  Area  de  Máquinas  y 
Motores  Térmicos  del  Departamento  de  Ingeniería  Mecánica  de  la  Universidad  de  La  Rioja, 
tanto  en  el  Primero  como  en  el  Segundo  Ciclo  de  la  Carrera  de  Ingeniería  Industrial. 


Al  escribirlo  se  han  pretendido  dos  finalidades  básicas.  Una  es  el  presentar  un  libro  moderno  de 
Problemas  de  Termodinámica  Aplicada,  necesario  para  que  todos  los  estudiantes  de  la  carrera 
de  Ingeniero  Industrial  completen  su  formación  para  abordar  el  estudio  termodinámico  de  los 
problemas  que  la  Ingeniería  Térmica  y  Energética  presentan.  Además,  se  ha  pretendido 
presentar  los  contenidos  de  forma  que  los  alumnos  comprendan  con  rigor  y  claridad  los 
principios  y  aplicaciones  de  la  Termodinámica,  para  que  puedan  utilizarlos  con  seguridad  y 
eficacia 


Este  libro  forma  parte  ele  nuestra  serie  de  libros  sobre  Termodinámica  Aplicada  ( Teoría  y 
Problemas),  habiéndose  seguido  el  mismo  enfoque. 


La  experiencia  nos  demuestra  que  la  asimilación  de  los  conceptos  sólo  es  posible  si  la  enseñanza 
de  la  teoría  va  acompañada  de  unas  clases  de  aplicación  que  servirán  de  afianzamiento  y 
comprensión  de  la  misma.  El  alumno  debe  quedar  capacitado  para  afrontar  global  e 
inteligentemente  la  solución  de  los  problemas  que  se  le  plantean  al  Ingeniero  Industrial  en  el 
campo  de  su  actividad  profesional.  Siempre  hemos  mantenido  que  la  primera  y  mejor  práctica  es 
el  profundo  conocimiento  de  la  teoría  y  de  sus  aplicaciones. 

Este  libro  de  "PROBLEMAS  DE  TERMODINÁMICA  APLICADA"  es  el  fruto  de  una  estrecha 
y  fecunda  colaboración  con  el  responsable  de  la  docencia  de  Termodinámica  dentro  del 
Departamento  de  Máquinas  y  Motores  Térmicos  de  la  Escuela  Técnica  Superior  de  Ingenieros 
Industriales  de  Bilbao. 


Queremos,  finalmente,  agradecer  a  los  demás  profesores  de  Termodinámica  sus  sugerencias  y 
comentarios,  amén  de  sus  valiosas  experiencias,  tendentes  a  una  mejora  en  la  calidad  de  este 
libro  de  texto.  Este  agradecimiento  lo  hacemos  extensivo  a  los  profesionales  del  mundo  de  la 
industria. 


Logroño,  febrero  de  2.000. 


Los  autores. 


CAPITULO  I 

Balances  de  Masa,  Energía,  Entropía 
y  Exergía  en  Volúmenes  de  Control. 
Régimen  estacionario. 


BALANCES  DE  MASA,  ENERGIA,  ENTROPIA  Y  EXERGlA  EN  VOLÚMENES  DE  CONTROL.  RÉGIMEN  ESTACIONARIO 


1 .  Problemas  Relativos  a: 

Balances  de  Masa,  Energía,  Entropía  y  Exergía  en 
Volúmenes  de  Control.  Régimen  Estacionario. 


1.1-  En  una  cámara  de  mezcla  adiabática  se  mezclan  un  caudal  de  vapor  de 

agua  de  4  kg/s  a  la  presión  de  10  bar  y  temperatura  de  320°C  con  un  caudal 
de  7  kg/s  de  vapor  húmedo  a  la  misma  presión  y  con  título  0,6.  La  sección 
transversal  de  la  tubería  a  la  salida  de  la  cámara  es  de  0, 1  m  . 

A  continuación  el  vapor  húmedo  que  sale  de  la  cámara  se  expansiona 
en  una  tobera  hasta  una  presión  de  3,6  bar,  siendo  el  título  de  vapor  a  la  salida 
de  0,7.  Se  pregunta: 

1 )  El  título  de  vapor  a  la  salida  de  la  cámara  de  mezcla. 

2)  Velocidad  del  vapor  a  la  salida  de  la  tobera. 


1)  Balance  de  masas:  ml+  m2=mi  =>  /réj  =4  +  7  =  11  kg/s 

Balance  de  energía:  m ,/t,  +  m2h2  =  m2h2 

(como  se  ve,  no  se  consideran  variaciones  de  energías  potencial  y  cinética,  hipótesis  que  será 
habitual  siempre  que  no  se  den  datos  para  considerar  otra  cosa). 

De  las  tablas  del  agua  saturada: 


P  (bar) 

t(°C) 

v'  (dm3  /  kg) 

v"  (m3/kg) 

h'  (kJ/kg) 

h"  (kJ/kg) 

10 

180 

1,128 

0,194 

763,2 

2  778,1 

3,6 

140 

1,080 

0,508 

589,2 

2  724 

De  las  tablas  del  vapor  recalentado  obtenemos:  h\  =  3  093,9  kJ/kg 
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En  2,  la  entalpia  del  vapor  húmedo  será: 

h2  =  tí  +x2  (tí'-tí)  =  763,2  +  0,6-(2  178,1-763,2)=  1  972,14  kJ/kg 

ihh,  +  ttítí  4-3093,9  +  7  -1972,14 

Por  tanto:  h3  =  — !-J- — 2_2.  = - ’ - —  =  2  380  kJ  /  kg 

nr,  1 1 

A  esa  presión  de  10  bar,  el  estado  3  corresponde,  efectivamente,  a  un  vapor  húmedo  de 
título  y+ 

2380-763,2 


0,80 


Ih  =  h'+x,  (/?"  -  /)')=>  Yo  =  - 

2778,1-763,2 

2)  Haciendo  un  balance  de  energía  en  la  tobera,  tenemos: 

h3+\c¡  =th+\cl 

Calculemos  V3  y  C3  (volumen  específico  y  velocidad  a  la  salida  de  la  cámara  de  mezcla): 

_  m 3V3  _  llkg/s-  v3 
0,1  m3 

v3  =  V  +  y3 (v"  -  v')  =  1,128  •  10~3  +  0,8  •  (o,194  - 1,128  - 10^3  )=  0,155 m3 /kg 

11-0,155 


Luego 


0,1 


- 17,05  m  /  s 


Con  los  valores  de  la  tabla  y  con  y4  =  0,7  se  obtiene: 

h4  =  h'A  +  x4(h"4  -  h'4 )  =  2090,5 kJ/kg 
de  modo  que,  sustituyendo  valores  en  el  balance  de  energía  en  la  tobera: 

2  380  +  — 17,052  •  10“3  =  2  090,5  +  — C4  = 

2  2 


c4  =  761,1  m  /  s 


Nota:  si  tuviésemos  en  cuenta  los  término  de  energía  cinética  en  las  secciones  de  entrada  y 
salida  de  la  cámara,  escribiríamos: 

(ni,  +  ríh  V  +  y3  (v"  -  v')] 

mx  +  m2  =  A3c3p3=>c3  =  — - — - - — 

A3 

Balance  de  energías: 

:  /?3  H - C3  => 

2 


+ 

(  1  A 

lh+-c¡ 

l  2  J 

K  2  y 

í  •  \2 

m,v 1 


>/t1+-  ^ 
2  Aj 


+  llj  H — 
2 


/  -  v2 
m2v2 


=  tí  +  Y3r  H — 
2 


(m,  +w2)[v'+y3(v"- v')] 


n2 
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1 .2-  Un  depósito  contiene  inicialmente  5  m2  de  agua  líquida  a  18°C.  A  partir 

de  un  cierto  instante  se  aporta  al  depósito  un  caudal  de  agua  líquida  de 
750  1/min  a  60°C,  a  través  de  la  tubería  A,  y  se  extrae  un  caudal  igual  a  lo 
largo  de  la  tubería  B,  de  igual  sección  que  A  (véase  figura  adjunta). 

Por  el  calentador  circula  un  caudal  de  vapor  de  agua  de  20,3  kg/min  a 
4,8  kp/cm2,  entrando  en  el  estado  1  al  depósito  como  vapor  saturado,  y  sa¬ 
liendo  en  el  estado  2  como  vapor  húmedo  de  título  0,2.  La  potencia  del  agita¬ 
dor  es  de  8  HP,  considerándose  adiabáticas  las  paredes  del  depósito. 

Determinar  la  variación  de  temperatura  del  agua  del  depósito  (su¬ 
puesta  uniforme)  en  función  del  tiempo. 

Se  consideran  despreciables  las  cantidades  de  agua  evaporada  y  de 
calor  intercambiado  en  su  superficie,  que  la  capacidad  calorífica  específica 
del  agua  líquida  es  constante,  y  que  su  coeficiente  de  dilatación  isobárico  es 
nulo. 


Tomando  como  volumen  de  control  el  definido  por  la  superficie  que  limita  la  masa  de 
agua  en  un  instante  determinado,  el  balance  de  energías  para  dicho  sistema  abierto  sería: 

Q-W  =  ^  +  mB{h  +  ec+ep)B-mA{h+ec+ep)A 

(si  los  caudales  de  entrada  y  salida  fueran  distintos,  o  si  el  fluido  fuera  compresible,  debería  in¬ 
cluirse  en  el  balance  de  energías  expresado  el  trabajo  volumétrico  intercambiado  por  el  volumen 
de  control.) 

La  presión  del  vapor  de  agua  a  lo  largo  del  serpentín  se  supone  constante  (como  siempre 
que  no  se  dé  algún  dato  para  considerar  algo  en  contrario),  por  lo  cual  el  calor  cedido  por  el  vapor 
será  la  diferencia  de  sus  entalpias  entre  1  y  2: 

Q  =  m(h¡ -h2) 


15 


BALANCES  DE  MASA,  ENERGÍA,  ENTROPIA  Y  EXERGÍA  EN  VOLÚMENES  DE  CONTROL.  RÉGIMEN  ESTACIONARIO 


De  las  tablas  del  agua  saturada  obtenemos: 

h\  =  655,5  kcal/kg  ;  h'  =  150,9  kcal/kg 
luego  h2  =  (655, 5-150, 9>0, 2+  150,9  =  251,8  kcal/kg 

y  por  tanto:  Q  =  20,3  •  (655,5  -  25 1,8)  =  81 95/<r«/ / min 

La  potencia  intercambiada  W ,  de  signo  negativo,  ya  que  es  recibida  por  el  volumen  de 
control,  será: 

W  =  - 8  HP  =  -85,5  kcal  /  min 

3  3 

Tomando  para  el  agua  líquida  incompresible  p=10kg/m,yc=l  kcal/kg  K  (como  se 
supondrá  generalmente  siempre  que  no  se  den  datos  para  considerar  otros  valores): 

ni  A  (h  +  ec  +ep)A-  mB  (h  +  ec  +  ep  )fi  =  750  •  1  •  (60  - 1) 


dU 

dz 


pVc— =  5  000— 
dz.  dz 


Sustituyendo  valores: 

5000—  =  8195  +  85,5  +  750  •  (60  - 1)  =  53285  -  750r 

dz 


Integrando: 
de  donde 


6,66 


r'  dt 
'i»  71,04 -r 


=  z 


f  =  7 1,04 -53,04  e“z/6'66 
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1.3-  Se  trata  de  inflar  por  medio  de  un  compresor  un  neumático  a  presión 

manométrica  de  2,46kp/cnT  (exceso  de  presión  sobre  la  atmosférica).  La 
atmósfera,  así  como  el  aire  que  inicialmente  llena  el  neumático,  están  a  la 
presión  Pa  =  P i  =  1,012  kp/cm"  y  t  =  16°C.  El  volumen,  supuesto  constante, 
del  neumático  es  Vj  =  28,3  1.  Se  supone:  a)  que  el  aire  es  una  mezcla  ideal 
20%  de  O2  y  80%  de  N2  en  volumen  y  que  se  comporta  como  un  gas  perfecto 
biatómico;  y  b)  que  el  proceso  es  adiabático  reversible.  Se  pide: 

1)  Temperatura  final  del  aire  en  el  interior  del  neumático,  expresada  en  °C  y 
en  °F. 

2)  Masa  (en  g)  del  aire  contenido  en  el  neumático  antes  y  después  del  infla¬ 
do. 

3)  Trabajo  gastado  en  el  inflado,  el  kpm  (téngase  en  cuenta  la  acción  atmos¬ 
férica). 

4)  Valor  final  de  la  presión  si,  una  vez  concluido  el  inflado,  la  temperatura 
del  aire  del  interior  del  neumático  desciende  nuevamente  a  su  valor  ini¬ 
cial. 

Datos:  M(02)  =  32;  M(N?)  =  28;  1  atm  =  1,033  kp/cm2;  1  J  =  0,24  cal;  expo¬ 
nente  adiabático  de  un  gas  perfecto  biatómico  y  =  1,4. 


1) 


Puesto  que  el  proceso  es  adiabático  reversible: 


/  D  \ 


7-1 


Tf=T, 


=  289- 


3,472 

1,012 


0,4 

'Tí 


=  411,02* 


t/ (°C)  =  41 1,02  — 273,15  =  |  137,87° C  |;  t/(°F)  =  32  +  f^C)  =  |  280,17°F 


2) 


py{  1,012  - 1 04  •  9,8  •  28,3 T0-3  in  , 

N,  =  — LJ 1  = - =  1.17  mol 

RP  8,314-289 


^^=3;472^:9;8:2i3-1Q"3=2,82moi 


RP 


8,314-411,02 


m, 


!  =1,17  (0,2 -32 +  0,8 -28)=  33, Ig  ;m2  =  2,82 -(0,2-32  +  0,8-28)=  81,22 g 


3)  a)  Supongamos  que  el  inflado  se  hace  de  una  sola  “embolada”: 
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Desde  el  punto  de  vista  de  sistema  cerrado,  aplicando  el  Primer  Principio  a  la  masa  de 
control  contenida  inicialmente  en  el  neumático  más  la  masa  de  aire  atmosférico  que  se  incorpora¬ 
rá  a  su  interior: 


Recordando  que,  para  un  G.P.,  U  = 


Q  =  AU  +  Wlol 
PV 


Y-l 


queda 


-wM  = 


PiVx  P^V\  +  Va)_PiV\-P^-Va) 
y-l  y-l  y-l 

Dado  que  el  proceso  es  adiabático  reversible,  se  cumplirá: 

t  -  \'/r  \i/i.4 


p\(v\  +  vaY  =  p2v\r=*vi  +VA  =  Vi\-Ír\  =28.3 


3  472  v  ' 

=  68,27/ 

1,012  j 


Sustituyendo: 


;  3,472.28,3-1,012.68,27  . ¡()4 . =  729?21  kpm 
,0‘  0,4 

El  trabajo  “aportado”  por  la  atmósfera  en  la  compresión  es: 

Watm  =1,033  ÍO4  -^  =1,033  104-  (68, 27  -28,3)- 10“3  =  412, $9kpm 


de  modo  que: 

W„elo  =  -729,2 1  +  412,89  =  — 316,32  kpm 


W. 


gastado 


=-w.. 


316,32  kpm 


b)  Desde  el  punto  de  vista  del  sistema  abierto,  podemos  aplicar  el  Primer  Principio  al 
volumen  de  control  definido  por  la  superficie  fija  que  limita  el  neumático: 


Q-W,=AUyc  +  Hsal-He, 


siendo 


2  =  0;  W,=Wnao=- \Wgaslado\;  Hsal  =  0 ;  Henl  =^PiK 
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de  modo  que 


w. 


gastado 


py-py i 
Y-l 


+  0- 


Y 

y-l 


pyA 


316,82  kpm 


4) 


Es  un  proceso  isócoro,  de  modo  que: 

ñ.  =  ñ.  =  ñ.  3,472  _  P3 

T2  T3  T¡  411,02  289 


P3  =  2,42  kp  /  cm2 


19 


BALANCES  DE  MASA,  ENERGIA,  ENTROPIA  Y  EXERGÍA  EN  VOLÚMENES  DE  CONTROL.  RÉGIMEN  ESTACIONARIO 


1 .4-  Se  desea  concentrar  en  la  relación  2:1  un  caudal  de  100  kg/h  de  una 

solución  salina  de  agua  muy  diluida  que  se  encuentra  a  20°C.  Para  ello  se  uti¬ 
liza  un  evaporador  que  consiste  básicamente  en  un  recipiente  con  un  inter¬ 
cambiador  tubular  (ver  figura). 

En  el  evaporador,  la  solución  salina  se  calienta  hasta  100°C,  y  a  conti¬ 
nuación  se  evapora,  de  forma  que  de  la  instalación  sale  vapor  a  100°C  y 
1  atm,  así  como  solución  concentrada  a  100°C.  Esto  se  consigue  mediante  va¬ 
por  vivo  que  entra  al  evaporador  saturado  a  130°C  y  sale  como  líquido  a 
1 15°C.  Se  pregunta: 

1 )  Determinar  el  caudal  de  vapor  vivo  necesario. 

Para  economizar  vapor  vivo,  se  coloca  un  intercambiador  entre  la  so¬ 
lución  diluida  entrante  y  el  vapor  resultante  del  evaporador,  consiguiéndose 
así  precalentar  la  solución  hasta  90°C.  Calcular: 

2)  Temperatura  y  título  del  vapor  a  la  salida  de  este  intercambiador-preca- 
lentador. 

3)  El  nuevo  consumo  de  vapor  vivo,  siendo  las  condiciones  de  salida  las 
mismas  que  en  el  caso  anterior. 

En  lugar  de  intercalar  el  intercambiador,  se  decide  utilizar  el  vapor 
procedente  del  evaporador  de  otra  forma.  Para  ello  se  comprime  hasta  una 
presión  de  2  atm  en  un  compresor  isoentrópico.  Calcular: 

4)  Temperatura  alcanzada  por  el  vapor  a  la  salida  del  compresor  y  potencia 
consumida  por  el  mismo. 

5)  Comprobar  que  es  necesario  un  aporte  de  vapor  vivo  adicional,  y  calcular 
dicho  aporte  para  conseguir  la  concentración  deseada. 


Solución  diluida 

-►  Vapor  (50  kg/h) 
(100BC  j  1  atm) 

(100  kg/h;  20BC) 

i 

— 

(1308C ) 

Lfquido 

f" 

- —  J 

-- —Jr ~ 

(115BC) 

So-lución  concentrada 

(50  kg/h) 
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1)  Se  suponen  adiabáticas  las  paredes  del  evaporador,  y  que  éste  funciona  en  régimen 

estacionario. 

Como  se  concentra  en  una  relación  2:1,  eso  significa  que  el  caudal  de  solución  concentra¬ 
da  será  de  50kg/h,  y  por  tanto  el  caudal  de  vapor  que  sale  del  evaporador  es  también  de 
50  kg/h. 

Puesto  que  el  evaporador  se  alimenta  con  una  solución  salina  muy  diluida,  podemos  con¬ 
siderar  que  la  entalpia  de  esta  solución,  como  la  de  la  solución  concentrada,  son  aproximada¬ 
mente  iguales  a  la  entalpia  del  agua  en  esas  condiciones.  Por  tanto,  de  las  tablas  del  agua  se  ob¬ 
tiene: 

hj  130°C)  =  2  716,3  kJ  /  kg ;  h,(  1 15°C)  =  4,1 8  1 15  =  480,7  kJ  /  kg ; 
hsol  (20°  C)  =  4,1 8  20  =  83,6  kJ  /  kg ;  hv  (1 00°  C)  =  2  67 1,4  kJ  /  kg ; 

AJo/,(100°C)  =  418kJ/kg 

Balance  de  energía: 

-h,)=  mSoiAoi.c  +  00°  C)-  rhsolhso¡  (20°C) 

mv  (27 1 6,3  -  480,7)  =  50  •  4 1 8  +  50  •  267 1,4  - 1 00  •  83,6=> 


mv  =  68,7  kg/h 


2)  Según  se  indica  en  el  enunciado,  esquemáticamente  sería: 


Haciendo  un  balance  de  energía  en  el  intercambiador-precalentador: 

msol[h(90oC)-h(20°C)\=mv{hvi-hv2) 


siendo  h(90°  C)  =  4,1 8  90  =  376,2  kJ/kg  => 

=$100  ■  ( 376,2  -  83,6)= 50  •  (2671,4  -  hv2  )^hv  2  =  2086,2 kJ/kg 
Puesto  que: 

el  estado  2  corresponde  a  un  vapor  húmedo  de  título  x: 

2086,2  =  4 1 8,1  +  x2  (267 1,4  -  4 1 8,1  )=>  " 


h'<hv  2  <h" 


■  0,74 


y  naturalmente 


í2  =  100°C 


3) 


mv (27 16,3 - 480,7 )  =  50  4 1 8  +  50  267 1,4 -100- 376, 2=>  mv  =52,3kg/h 


21 


BALANCES  DE  MASA,  ENERGIA,  ENTROPÍA  Y  EXERGlA  EN  VOLÚMENES  DE  CONTROL.  RÉGIMEN  ESTACIONARIO 


4)  Esquemáticamente,  según  el  enunciado: 


Dado  que  el  compresor  es  isoentrópico:  s2  =  S\  =  7,340  kJ  / kg  K  =  7,756 1  kcal  /  kg  K. 
De  la  tabla  del  vapor  recalentado  aP  =  2  atm  se  obtiene: 


t(°  C) 

h  (kcal/kg) 

s  (kcal  /  kg  K) 

160 

666,4 

1,7493 

180 

675,9 

1,7710 

200 

685,4 

1,7915 

de  cuyos  valores,  mediante  una  interpolación  lineal  aproximada,  se  obtiene  (para 
s=  1,7561  kcal/kgK): 


í2  =  163°C 


;  h2  =  669,4  kcal  /kg  =  2  798  kJ/kg 


Potencia  consumida  por  el  compresor: 

Iwd  =  mv(h2  —  /i, )  =  50  (2798  -  267,4)  =  6635kJ/h  = 


\J6ktV 


5)  Suponiendo  que  a  la  salida  del  intercambiador  tengamos  líquido  a  100°C,  la  energía  cedida 

en  el  evaporador  es:  50  (2798-418)=  1 1 9000kJ/h 

La  energía  necesaria  para  realizar  la  concentración  es: 

50  -2  671,4  +  50  -418- 100  83,6  =  146 1 10  kJ  /  h 

Por  consiguiente,  como  se  muestra  en  el  esquema  de  la  figura,  es  necesario  un  aporte  de 
vapor  vivo,  cuyo  caudal  se  calcula  mediante  un  balance  global  de  energía  para  la  instalación: 

mv{hvs-h,)+rhso¡hsol(20°C)  +  \Wc\  =  m5olchsolc  (100°  C )  +  m,h,(lOO°  C  )^> 


m 


hv  (27 1 6,3  -  480,3)+ 1 00  ■  83,6  +  6335  =  50 ■ 4 1 8  +  50 ■ 4 1 8=>  mv  =U,9kg/h 
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BALANCES  DE  MASA,  ENERGIA,  ENTROPIA  Y  EXERGlA  EN  VOLÚMENES  DE  CONTROL.  RÉGIMEN  ESTACIONARIO 


1.5-  La  figura  adjunta  representa  el  esquema  de  un  depósito  separador  y 

enfriador  de  vapor,  de  paredes  aproximadamente  adiabáticas,  que  forma  parte 
de  una  instalación  frigorífica  de  compresión  en  varias  etapas.  El  fluido  frigo- 
rígeno  es  NH3,  indicándose  en  la  tabla  la  información  necesaria  sobre  los  dis¬ 
tintos  estados  del  NH3  en  las  secciones  de  entrada  y  de  salida.  Se  pregunta: 

1 )  Caudal  1Í14  sabiendo  que  /i/3  =  m 5  =  3,5  kg / min. 

2)  Exergía  que  sale  del  depósito  separador  por  la  sección  5  en  la  unidad  de 
tiempo.  Se  considerará  Pa  =  1  atm  y  ta  =  20°C. 

3)  Destrucción  de  exergía  en  la  válvula  de  laminación  y  en  el  depósito  sepa¬ 
rador  por  unidad  de  tiempo. 


Estado 

P  (atm) 

t(°C) 

I 

25 

líquido  saturado 

2 

2 

3 

2 

40 

4 

vapor  saturado 

5 

líquido  saturado 

De  la  tablas  del  NH3  obtenemos  los  valores  siguientes: 


Estado 

h  (kcal/kg) 

s  (kcal  /  kg  K) 

1 

30 

0,100 

2 

30 

0,120 

3 

326,5 

1,275 

4 

295,8 

1,170 

5 

-20 

-0,080 
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BALANCES  DE  MASA,  ENERGÍA,  ENTROPIA  Y  EXERGÍA  EN  VOLÚMENES  DE  CONTROL.  RÉGIMEN  ESTACIONARIO 


1) 


Balance  de  energía:  m2h2  +  truh^  =  m4h4  +  m5h5 

Y  a  que  ín4  =  nu_ : 

m4  ■  30  +  3,5  •  326,5  =  m4  ■  295,8  +  3,5  •  (-  20)=> 


iii4  =  m2  =  4,56  kg/min 


2)  En  las  condiciones  atmosféricas:  ha  =318  kcal/kg  ;  sa  =  1,320  kcal/kg  K. 

Ét,5  =  m5bt  5  =  m5 [(/%  -ha)~ Ta (,v5  -  sa )]  = 

=  3,5  •  (-  20  -  3 1 8)-  293  •  (-  0,08  - 1,320)  = 


252,7 kcal/min 


3) 


h  =  tA™5s 5  +  th4s4  -  m3s3  -  m2s2)  = 
=  293  •  [3,5  •  (-  0,080)+ 4,56  •  1,17  -  3,5  •  1,275  -  4,56  •  0,120] 


13,33  kcal/min 
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BALANCES  DE  MASA,  ENERGIA,  ENTROPIA  Y  EXERGlA  EN  VOLÚMENES  DE  CONTROL.  RÉGIMEN  ESTACIONARIO 


1 .6-  Por  una  tubería  de  1 5  cm  0  fluye  vapor  de  agua  recalentado  a  1 0  bar  y 

300°C\  siendo  la  velocidad  media  de  circulación  del  vapor  50  m/s.  Con  el  fin 
de  reducir  el  grado  de  recalentamiento,  se  deja  un  tramo  de  tubería  de  10  m 
sin  calorifugar. 

1)  Sabiendo  que  el  calor  perdido  por  cada  metro  de  ese  tramo  es  de 
3,97  kW,  determinar  la  temperatura  que  alcanza  el  vapor  al  final  del  tra¬ 
mo,  así  como  la  exergía  del  calor  cedido. 

2)  Contestar  las  dos  preguntas  anteriores  en  el  supuesto  de  que  el  gasto  de 
vapor  fuera  de  1,2  kg  /  s. 

Nota:  considérese  que  la  presión  del  derrame  permanece  constante,  y  que  la 
temperatura  ambiental  es  Ta  =  290  K. 


1) 


Figura  1 


jzz: 


2 

121 


\ -  10m  - \ 


De  las  tabla  del  vapor  de  agua  recalentado  se  obtiene: 


v(10bar,300°C)  =  258  10“3 m3  /  kg;  ht  =  3 052,1  kJ /  kg 

„  .  .  50-íi  0,1 52/4  ....  . 

El  gasto  de  vapor  sera:  m  = - r —  =  3,42  kg  /  s 

258-KT3 


Calor  perdido  en  el  tramo  no  calorifugado  =  39,7  kW. 

Calor  cedido  por  kg  =  39,7  /  3,42  =  1 1 ,6  kJ  /  kg. 

De  modo  que  /12  =  h\-W,6  =  3  040,5  kJ/kg,  entalpia  que  corresponde  a  un  vapor  a  la  pre¬ 
sión  de  10  bar,  recalentado,  cuya  temperatura  obtenida  de  la  tabla  correspondiente  es: 

t2  =  295°  C  I 


f10 

-3»-7-r4: 


3,97 


-0.5L  +  573 


-dL 


De  modo  que  T\  =  573  K ;  Ti  =  568  K ;  T=  -0,5L  +  573,  valores  y  expresión  que  se  re¬ 
presentan  en  la  figura  2. 
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BALANCES  DE  MASA,  ENERGÍA,  ENTROPIA  Y  EXERGÍA  EN  VOLÚMENES  DE  CONTROL.  RÉGIMEN  ESTACIONARIO 


2)  m  =  1,2  kg  /  s 

Calor  cedido:  3,97  kW  /  m 

Calor  cedido  por  unidad  de  masa: 

39  7kW 

— — — —  =  33,1  kJ  /  kg 
1,2  kg  /  s 

De  modo  que,  en  este  caso,  la  entalpia  del  vapor  en  la  sección  2  sería: 

/7'2  =  -  33,1  =  3  0 1 9  kJ  /  kg 

que  corresponde  a  un  vapor  recalentado  a  la  presión  de  10  bar  y  temperatura: 


t'2  =  285°  C 


B 


'°=iv-YrL)dL=Q-T'Í 

V  / 


wq(L) 
'o  T 


dL 
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BALANCES  DE  MASA,  ENERGIA,  ENTROPIA  Y  EXERGlA  EN  VOLÚMENES  DE  CONTROL.  RÉGIMEN  ESTACIONARIO 


1 .7-  Un  gran  depósito  contiene  amoníaco  líquido  a  0°C.  A  pesar  de  estar  el 

depósito  térmicamente  aislado,  recibe  de  la  atmósfera,  cuya  temperatura  es  de 
20°C,  una  aportación  calórica  de  135  000  kcal/h,  por  lo  que,  para  mantener  la 
temperatura  de  0°C,  se  conecta  al  depósito  un  compresor  para  aspirar  vapor 
saturado  del  depósito,  que,  después  de  comprimido,  se  licúa  en  un  intercam- 
biador-condensador  perfecto,  obteniéndose  amoníaco  líquido  saturado  a 
35°C,  que  se  inyecta  de  nuevo  en  el  depósito  a  través  de  la  válvula  de  lamina¬ 
ción  L.  Suponiendo  la  compresión  isoentrópica  y  despreciables  las  variacio¬ 
nes  de  energías  cinética  y  potencial,  se  pide: 

1)  Potencia  del  compresor  en  kW  y  cantidad  de  calor  en  kcal/h  a  extraer 
del  condensador. 

2)  Exergía  física  destruida  por  irreversibilidades  en  kW. 

3)  Potencia  consumida  por  el  compresor  durante  el  llenado  del  depósito  a 
un  ritmo  de  50t/h  de  amoníaco  líquido,  prácticamente  saturado,  a  5°C, 
para  que  la  temperatura  del  depósito  permanezca  constantemente  a  0°C. 

Se  usarán  diagramas  o  tablas  necesarios. 


— CB) — 

válvula 
de  llenado 


1)  El  diagrama  esquemático  (T¿¡)  del  ciclo  seguido  por  el  NH3  sería: 
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BALANCES  DE  MASA,  ENERGÍA,  ENTROPIA  Y  EXERGÍA  EN  VOLÚMENES  DE  CONTROL.  RÉGIMEN  ESTACIONARIO 


Por  tanto: 


qA a  =  /?;  -  hA  =  /<,  -  h3  ~  302  kcal  /  kg 
(2I  4  =  135  000  kcal  /  k  =  m  -  302  =>  m  =  447  kg  /  h 

|WC|  =  m(h2  -  /<j  ),/?2  =  344£ca/ftg 

¿2,3  =  <«(/<  2~^h)=  |^c|  +  ¿4,i  =  153774 kcal/h 


W, 


:21,8W 


2) 


Vfi  -  Í  -  TaASuniv  -  Ta(ASatm  +  A.S'4j  +  A.S3  4 ) - 

135000  135000  iin  ,  ¿ 

-  +  447  -(54  —  53) 


=  293- 


293  +  273 


Aproximadamente : 


s4  =0,14 kcal/ kg  K;  s3  =  0,13 kcal  / kg  K  =>  /=  11200 kcal/h=13kW 


3)  Habrá  que  sumar  el  “calor”  aportado  por  el  líquido  de  llenado,  aproximadamente  igual  a: 

50  000^-6—  =  300  000— 
h  kg  h 

para  lo  cual  el  consumo  del  compresor  debe  ser: 

\w  i  =  1^1 300  000+135  000 


■c  "c 


135  000 


70,25  kW 
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BALANCES  DE  MASA,  ENERGIA,  ENTROPIA  Y  EXERGlA  EN  VOLÚMENES  DE  CONTROL.  RÉGIMEN  ESTACIONARIO 


1 .8-  Para  medir  el  título  de  un  vapor  húmedo  de  agua  que  fluye  por  una 

tubería,  se  utiliza  un  equipo  que  consta  de:  separador  (separa  el  líquido  del 
vapor),  válvula  de  laminación  y  condensador,  según  se  muestra  en  la  figura. 

La  presión  del  vapor  en  la  tubería  y  en  el  separador  es  de  7  kp  /  cm  . 
Después  de  estrangular  el  vapor  húmedo  que  sale  del  separador  hasta  la  pre¬ 
sión  de  l,4kp/cm2,  su  temperatura  es  de  121°C.  Transcurridos  lOmin  de 
prueba,  con  funcionamiento  en  régimen  permanente,  se  recogen  0,09  kg  de 
agua  en  el  separador  y  1,53  kg  de  agua  en  el  condensador. 

Determinar  el  título  del  vapor  que  fluye  por  la  tubería. 

Todos  los  equipos  se  consideran  adiabáticos  y  sin  caída  de  presión  en 
las  conducciones. 


De  las  tablas  correspondientes  se  obtiene: 

h2  =  649  kcal  /  kg  (vap.  rec.) ;  h4  =  165,4  kcal  /  kg  (líq.  sat.) ;  h2  -  h}  =  649  kcal  /  kg 
Balance  de  masa: 

m]=m4  +  m5=  0,09  + 1,53  =  1,62  kg ;  m2=m3=m5  =  1,53  kg 
Balance  de  energía  en  el  separador: 

míhi  =  m2h2  +  mAh4  =>  á,  =  622  kcal  /  kg 


i  "  i 


Por  tanto: 


x,  = 


‘i 


i 


U" 


—  1  UU 


0,926 
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BALANCES  DE  MASA,  ENERGIA,  ENTROPIA  Y  EXERGÍA  EN  VOLÚMENES  DE  CONTROL.  RÉGIMEN  ESTACIONARIO 


1 .9-  En  el  recinto  de  una  piscina  cubierta  se  desea  mantener  el  aire  en  las 

condiciones  siguientes:  t  =  26°C,  Hr  (presión  parcial  del  vapor  de  agua  en  el 
aire  /  presión  de  saturación  del  agua  a  esa  temperatura)  =  0,65,  y  concentra¬ 
ción  máxima  de  cloro  =  1,5  mg/ m3.  La  temperatura  del  agua  de  la  piscina  es 
de  24°C,  su  superficie  libre  A  =  450  m  ,  y  su  profundidad  (constante)  h  =  2  m, 
siendo  la  presión  ambiental  Pa=  1  018  mbar,  igual  a  la  atmosférica  exterior, 
cuyas  condiciones  son  t'  =  5°C  y  Hr  =  0,9. 

Determinar  el  caudal  másico  de  aire  de  renovación  (caudal  de  aire  que 
se  toma  del  exterior),  sabiendo  que: 

1)  La  velocidad  de  evaporación  del  agua  de  la  piscina  se  puede  calcular 
mediante  la  fórmula:  m  =  25,2 -A  ■  (Ps-Pv) / (Pa-Pv)',  expresado  m  en  kg/h 
y  A  en  m2,  y  siendo  Pv  la  presión  parcial  del  vapor  en  el  aire,  y  Ps  la  pre¬ 
sión  de  saturación  a  la  temperatura  del  agua  de  la  piscina. 

2)  La  concentración  de  cloro  en  el  agua  de  la  piscina,  mantenida  constante, 
es  de  0,15  g/ m3,  y  suponiendo  que  en  24  h  se  desprende  al  ambiente  el 
contenido  total  de  cloro  en  el  agua. 

3)  Debido  a  la  ocupación  estimada  en  una  instalación  de  este  tipo,  se  consi¬ 
dera  que  son  necesarias,  como  mínimo,  1 ,3  renovaciones  por  hora  del  ai¬ 
re  del  recinto,  cuyo  volumen  es  V=  4  290  m3. 

Nota:  el  caudal  de  renovación  será,  naturalmente,  el  máximo  de  los 
caudales  necesarios  para  satisfacer  cada  una  de  las  tres  condiciones  señaladas 
en  el  enunciado. 


w 

t  =  26"  C 

HR  =  65% 

t  =  5"C  ^ 

//*  =  90% 

^  /  =  24"  c  — : 

1)  De  la  tabla  del  vapor  saturado:  PS(24°C)  =  0,030409  atm  =  30,8  mbar. 

Pv  =  Hr  Ps(26°C)  =  0,65  0, 034259  atm  =  22,55  mbar. 

Sustituyendo  valores  en  la  fórmula  dada: 

30,8-22,55  kg 

m  =  25,2  450 - -  93,98  —  de  agua  evaporada 

1018-22,55  h 
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Considerando  que  el  caudal  de  aire  atmosférico  que  entra,  ma  ,  es  el  que  sale  ( ma  =  pV  ): 

m 


m  +  m„X„  =  m„X, 


m„  =  - 


X,  ~  *e 

donde  Xe  y  X¡  son  las  humedades  absolutas  del  aire  en  el  exterior  y  en  el  interior: 


22,55 


X,  =  0,622- 

1018-22,55 

y  sustituyendo  estos  valores: 


=  0,0141;  X  =  0,622- 


0,00935  •  0,9 
1018 -0,00935  0,9 


=  5,44-10" 


93,98  A  ■ 

in  = - 7-  =  6  667,6 —  de  aire  seco 

0,0141- 5,44 -10-6  h 

Por  tanto,  el  caudal  másico  de  aire  seco  necesario  para  mantener  la  humedad  relativa  será: 

rha  (l  +  Xe )  ~  6661,6kg/h 


2) 


V„ 


Ah  =  900  m  ;  ma  =  0,15  -900  =  135  g ; 


0,12-135  -10  3  „ 

— - =  6,75  •  10  kg  /  h 

24 


0,12  135  - 10  3  .  . 

mci  = - — - =  6,75  •  10  kg/h;ma  +  ma  =  mc 


24 


m c 
mn 


1  +  —  \=ma(l  +ycl) 


mc¡ 

m,  =  — —  ~ 


v  =  (Ra+XRv)~. 


6,75-10" 


Va  U96-10- 

f 


520,6  kg/h 


8’314+0,0148’314 


28,9 


18 


299  -10=  —  0,864— 

kg 


1,018 -105 


A -6 


p  =  1,157  ^-=>ycl  =  1,5 ' 10  =  1,296  •  10"6 

m3  ‘  U57 


3) 


V  =  1,3-4290  =  5577  m3/h; 


yp= 


6  454  kgas  /  h 


Por  lo  tanto,  el  caudal  de  aire  de  renovación  ha  de  ser  el  obtenido  con  las  condiciones  es¬ 
pecificadas  en  1): 


Aire  de  renovación  =  6  667,6  •  0,864  = 


5575  m3/h 
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1.10-  En  un  proceso  de  una  planta  industrial  se  necesita  limpiar  un  caudal 

de  gas  a  presión.  Para  ello  se  va  a  instalar  un  dispositivo  consistente  en  un 
venturi  y  en  un  ciclón  (ver  esquema  de  la  figura).  En  esencia,  el  principio  de 
funcionamiento  es  el  siguiente:  se  comprime  agua  líquida  mediante  una  bom¬ 
ba,  y  se  inyecta  en  el  venturi.  Este  agua  pulverizada  arrastra  consigo  las  partí¬ 
culas  sólidas  de  la  corriente  de  gas,  de  forma  que  en  el  ciclón  se  consigue  se¬ 
pararlas,  obteniéndose  así  el  caudal  de  gas  limpio. 

Se  dispone  de  dos  ofertas,  I  y  II,  de  dos  casas  comerciales  distintas, 
cuyas  características  están  reflejadas  en  la  tabla  adjunta.  Se  pregunta: 

1 )  Exergía  destruida  en  las  unidades  I  y  II  (kW). 

Para  recuperar  la  presión  del  gas  en  el  caso  I  se  necesita  incorporar  un 
compresor  cuyo  rendimiento  exergético  es  0,68.  El  accionamiento  de  la  bom¬ 
ba  de  agua,  así  como  el  de  este  compresor,  se  realiza  mediante  motores  eléc¬ 
tricos  de  rendimiento  0,95.  Suponiendo  un  funcionamiento  de  800  h/ año, 
determinar: 

2)  Los  costes  de  funcionamiento  anuales  (coste  de  la  energía  eléctrica  con¬ 
sumida)  de  los  sistemas  I  y  II,  siendo  el  precio  de  la  energía  eléctrica  de 
1 2  pts  /  k Wh. 

3)  Cuál  de  las  dos  opciones  sería  la  mejor. 

El  gas  se  considerará  perfecto  de  M  -  23  y  cp  -  \  kJ/kg  K. 

La  temperatura  atmosférica,  constante:  Ta  =  298  K. 
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Sistema 

I 

n 

Caudal  de  gas 

24,75  kg/h 

24,75  kg/h 

Presión  del  gas  a  la  entrada 

474,3  kPa 

474.3  kPa 

Caída  de  presión  del  gas 

55  kPa 

0 

f  Entrada 

38°C 

38°  C 

Temperaturdelgas:  < 

[  Salida 

36°  C 

38°  C 

Potencia  de  la  bomba 

0.15  kW 

3kW 

Coste  del  sistema 

250  000  pts 

200  000  pts 

1 )  Haciendo  un  balance  de  exergía  para  el  sistema  que  comprende  venturi,  ciclón  y  bomba,  se 

tiene: 

^b)g+\Nb\  +  magb]ag  =  mgb;g+Í 

Puesto  que  el  agua  en  el  estado  1  está  en  las  condiciones  atmosféricas  (estado  muerto): 

Kag  =  ° 


lhM.g  ~blg)  =  "**[(*1  -bihTaki  -s2)]=  mCpfc - T2)-Taln  J 


ir  +  rhgRmTaln ^ 
12  *2 


m 


Unidad  I: 

htkg  ~big)= 


24,75  •  1  • 


38-36-298  ln 


273  +  38 
273  +  36 


8,31 


474,3 


+  24,75  •  — — 298  -In¬ 
ri  474,3-55 


Unidad  II: 


kl 

=  330,3—  =  0,091  kW 
h  - 

lhag{blg-bf.g)=  0 


Pérdidas  de  exergía  en  I:  I¡  =  0,091  +  0,15  =  |  0,241  kW 
Pérdidas  de  exergía  en  II: 


4  =  0  +  3  = 


3kW 


2)  Exergía  mínima  necesaria  para  recuperar  la  presión: 

A  P{  _ 8,31 


m 


,  f  -  vdP  =  m  R  T  ln  —  =  24,75  — (273  +  36)/: 
Jp,  8  P,  23 


474  3  kl 

n - - - =  340,5—  =  0,095/dV 

474,3-55  h 


C, 


( 0,15  0,095  ' 

+ 

•800-12  = 

2927  pts/año 

0,95  0,68  •  0,95  J 

c„ 


0,95 


•80012= 


30  315  pts  /  año 


33 


BALANCES  DE  MASA,  ENERGÍA,  ENTROPIA  Y  EXERGÍA  EN  VOLÚMENES  DE  CONTROL.  RÉGIMEN  ESTACIONARIO 


3)  Aunque  la  inversión  inicial  para  la  opción  I  es  50  000  pts  superior  a  la  II  (en  realidad 

mayor  debido  al  coste  del  compresor),  esa  sobreinversión  puede  estimarse  que  se  amorti¬ 
zaría  en  1,8  años. 
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1.11-  D  es  un  depósito  de  paredes  rígidas,  adiabáticas  y  de  capacidad  calorí¬ 

fica  nula,  que  está  inicialmente  completamente  lleno  de  agua  líquida  (que  se 
supone  no  volátil,  incompresible  de  v  =  1  cm3/  g).  La  válvula  v  está  inicial- 
mente  cerrada,  y  D  comunica  con  una  línea  de  gas  a  presión  de  6  kp  /  cm" 
constante,  y  T  -  510  K  constante.  B  es  una  bomba  auxiliar  que  permite  regu¬ 
lar  la  presión  del  gas  en  D,  que  permanece  constante  =  6  kp/cm2,  haciendo 
ascender  el  agua  hasta  la  sección  de  descarga,  de  s  =  50  cm2,  según  se  indica 
en  la  figura. 

Se  desea  elevar  toda  el  agua  contenida  en  D  hasta  el  depósito  superior, 
destinado  a  asegurar  el  suministro  de  agua  en  un  edificio  de  viviendas.  Las 
pérdidas  de  carga  (Aw  -  q )  en  la  conducción  son  de  1 17  J/kg. 

Los  gases  de  la  línea,  procedentes  de  una  combustión  previa,  se  com¬ 
portan  como  un  gas  ideal  de  M  =  29,42. 

D  se  vacía  en  z  =  20  min  33  s. 

Calcular: 

1)  Caudal  másico  necesario  de  gases  en  g  /  s. 

2)  Velocidades  del  agua  en  el  depósito  y  en  la  sección  de  descarga. 

3)  Trabajo  total  y  potencia  media  de  la  bomba  a  lo  largo  del  proceso. 

Notas:  •  No  hay  intercambio  de  calor  entre  el  gas  y  el  agua. 

■  Se  supone  constante  la  presión  del  agua  en  la  sección  de  descar¬ 
ga  =  Pa=  1  kp  /  cm2. 

•  En  el  gas  se  suponen  despreciables  las  variaciones  de  Ec  y  Ep. 

■  g  =  9,81  m/s2. 

•  Para  mayor  simplicidad  en  el  planteamiento,  supóngase  el  volumen 
de  la  conducción  despreciable  y  que  el  régimen  estacionario  se  esta¬ 
blece  instantáneamente. 
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1) 


Siendo  No  el  número  de  moles  de  gas  que  entra  al  depósito  durante  el  proceso: 


PlVD  =  NDRTx 


..  PXVD  6  9,81  104 -6  . 

N d  =  ,  —  =  833,3  mol 


m  = 


RTX  8,31  510 
833,3-29,42 


1233 


19,88  g/s 


2) 


H  3 
C  d  —  C  i  —  — 

z  1 233,3 


2,4325-1 0"3  m/s 


C*)  —  C  i 


D  _ 


=  2,4325  10 


-3 


2  10 
50 


0,973  m/s 


3)  Expresión  general,  en  términos  finitos,  del  Primer  Principio  en  un  volumen  de  control: 

&fv~Wté  =  AE'V[  +{H  +  Ec  +  Ep \a¡  -{H  +  Ec+Ep \ntr 

a)  Aplicando  el  Primer  Principio  al  VC,  fijo,  señalado  en  la  figura  entre  los  instantes  inicial  y 
final  del  proceso: 
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(ya  que  las  energías  cinética  y  potencial  del  gas  son  despreciables),  donde: 

Eg< ’D)  =  Ug(D)  -  |  =  El(t)  =0  ’E¡(D)  -U}(D)  +~ml<Dfl  +ml(D)S~ 


1  ,2.  c-  u  -  '1  -VÜP[ 


H2  —U2  +  VDPa  ;  Ec  l  —  —mí(0)c\  ;  Ep  l  —  m¡(D)gz ;  //, 


y-1 


de  modo  que  la  expresión  queda: 

-Wb+WD{P,-Pa)= 


m 


KD ) 


r 1 1 

7  7  \ 

r_  h) ] 

—  C 

2-C¡)+g 

2 

l  2  U 

+  (A  U-Q) 


[1] 


expresión  en  la  que  (A U  -  Q)  representa  las  pérdidas  de  carga  totales  en  el  proceso. 

Obsérvese  que  la  expresión  obtenida  es  de  una  interpretación  sencilla  y  clara:  el  trabajo 
recibido  por  el  volumen  de  control  en  el  proceso  (primer  término  de  la  expresión)  es  igual  a  la 
suma  de  los  incrementos  de  energías  cinética  y  potencial  del  agua  líquida,  más  las  pérdidas  de 
carga. 

¡Trabajo  recibido]1'2  =  AE'j1  +  AEp2  +  A1,2 

Aplicación: 


+  (P\~  Pa  )HSd  -  SDHp 


\if¡~  cíO+gjz-^j+A 


+  5  ■  9,8 MO^-  ■  6m 3  =  6m3  ■  1-^-  - (o,9732  -  2,43252  •  1 0"6 )+  9,8 1  •  (50 - 1,5)+ 1 1 7— 
m  m 3  2  t 


de  donde 


|  =  616,6  kJ 


WA  = 


616  600  J 
1 233  s 


500  W 


b)  Aplicando  el  Primer  Principio  al  VC,  variable,  señalado  en  la  figura  entre  los  instantes 
inicial  y  final  del  proceso: 
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Así  considerado,  y  en  términos  finitos: 

=  W,+  W¡r¿m,  =  Wb  +  WD(Pa  -  P{  \Hy  (entalpia  de  entrada)  =  0 

siendo  el  resto  de  términos  idénticos  a  los  expresados  en  a).  De  modo  que  la  expresión  [1]  coin¬ 
cide  con  la  obtenida  con  este  nuevo  planteamiento. 

c)  El  planteamiento  anterior  puede  expresarse  en  términos  diferenciales  según: 
i  /W +  Jw ^  “  Pa  ^o(-dz)  =  £  j(c2 ~Cy)pSD(-dz)+^gSD{Z-z)p(-dz)+^  — —  dm 
cuya  integración  da  precisamente  la  expresión  [1], 
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1.12-  En  una  planta  industrial  se  dispone  de  m\  =  18  000  kg/h  de  una  solu¬ 

ción  salina  al  5%  en  peso,  a  1  atm  y  10°C,  la  cual  se  quiere  concentrar  hasta  el 
72%  según  el  proceso  que  se  describe  en  la  figura:  el  vapor  producido  en  (E) 
es  comprimido  hasta  3  atm  en  (C),  cuyo  rendimiento  isoentrópico  es  0,7.  Este 
vapor  se  aprovecha  como  agente  calorífico  en  el  propio  (E)  hasta  llegar  a  lí¬ 
quido  saturado  (5).  Para  reforzar  esta  cesión  de  calor  se  utiliza  una  /«8  de  va¬ 
por  saturado  procedente  de  otra  instalación  de  la  fábrica,  siendo  su  presión  la 
misma  que  la  del  vapor  comprimido.  Finalmente,  todo  el  vapor  condensado 
pasa  a  (I),  de  donde  abandona  la  instalación  a  80°C  (punto  (6)).  Se  pide: 

1)  Representar  todos  los  puntos  esquemáticamente  en  un  diagrama  ( T,s );  y 
la  exergía  de  flujo  en  el  estado  (4),  en  un  diagrama  (P,v). 

2)  Caudal  de  vapor  saturado  aportado  en  (8). 

3)  Exergía  destruida  en  (I). 

4)  Sabiendo  que  la  instalación  funciona  8  000  h/año,  que  el  motor  de  (C) 
tiene  un  rendimiento  global  de  0,95,  y  que  los  precios  de  la  energía  eléc¬ 
trica  y  del  vapor  de  aporte  son  respectivamente  7,3  pts  /  kWh  y 
2  000  pts/t,  calcular  el  coste  anual  de  funcionamiento  de  la  instalación. 

Notas:  •  (I)  y  (E)  son  adiabáticos.  Se  supondrá  el  comportamiento  termodi- 
námico  de  la  solución  igual  al  del  agua  líquida  incompresible,  de 
c  =  1  cal/g°C. 

•  Condiciones  atmosféricas:  Pa  =  1  atm;  Ta  =  283  K. 


39 


BALANCES  DE  MASA,  ENERGIA,  ENTROPIA  Y  EXERGlA  EN  VOLÚMENES  DE  CONTROL.  RÉGIMEN  ESTACIONARIO 


1) 


2)  De  sencillos  balances  de  masa,  se  obtiene: 

ml  = 1  &000kg/h;m[(ag)  =0,95  m,  =  \l\00kg/h;m\(sa¡)  =0,5 mx  =  900kg/h 

(7):  m1(s)  =  900kg/h  =  0, 72m7  ;m7  =  \250kg/h;m1(ag)  =  0,28 m7  =  350kg/h 
(3):  ñty  =  17100  — 350  =  16  750  kg/h;  (5):  m5  =  16  750  +  /nfc 
Haciendo  un  balance  de  energía  (entalpia)  en  el  conjunto  (I)  +  (E): 

1 8000/i,  +  ffig/ig  +  16750/i4  =  16750 h2  + 1250 h7  +  (16750  +  )h6 

Utilizando,  cuando  sea  necesario,  el  diagrama  de  Mollier,  se  obtienen  en  kcal  /  kg: 

K  =10;  652;  0,7  =  ^^- 

donde  =  640 ;  h4s  =  690 

obteniéndose  /i4  =  711,5;  /r5  =  1 30 ;  A7=100;  A6=80 

Sustituyendo  en  el  balance  de  energías  estos  valores  de  h  se  obtiene: 

ffig  =  152,8  kg/h 


3)  Balance  de  energía  (entalpia)  en  (I): 

18000(/j2  - 10)=  16902,8  (l  30  -  S0)=*h2  =  57 kcal/kg^>t2  =  57°  C 

AS...*,,  „  =  1 8  000  •  1  ln  U2±JlL  + 1 6  902,8  1  ln  2  -  — 80  =  526,53-kcal 


Juniv(I ) 


273  +  10 


273  +  130 


h  K 


Por  tanto: 


I(i)  -  LAS(l)  - 


149  000  kcal  /  h 


4) 


W\  =  mi(hi-h7>)=  16750  •  (7 1 1,5  -  640)  =  11 91626kcal/h 
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Costo  eléctrico: 


—  1197 625-4,18—  8  000—  •  lkWh  ■  7, 3^-  =  85483810^- 
0,95  h  año  3600kJ  kWh  año 

Costo  del  vapor:  0,1528-  •  8  000—  •  2  000^  =  2  444  800^- 

h  año  t  t 

El  costo  total  será  la  suma  de  ambos: 


87  928  610 


pts 


ano 
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CAPITULO  II 

Balances  de  Masa,  Energía,  Entropía  y  Exer- 
gía  en  Volúmenes  de  Control. 
Régimen  no  Estacionario. 
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2.  Problemas  Relativos  a: 

Balances  de  Masa,  Energía,  Entropía  y  Exergía  en 
Volúmenes  de  Control.  Régimen  No  Estacionario. 


2.1-  Un  depósito  de  paredes  rígidas  y  adiabáticas,  en  el  que  se  ha  hecho 

previamente  el  vacío  perfecto,  está  conectado  a  la  atmósfera  a  través  de  una 
válvula  inicialmente  cerrada.  En  un  momento  dado  se  abre  la  válvula,  y  el  ai¬ 
re  atmosférico  penetra  en  el  depósito  hasta  que  la  presión  en  su  interior  se 
iguala  a  la  atmosférica.  Inmediatamente  se  vuelve  a  cerrar  la  válvula. 

Suponiendo  que  el  aire  se  comporta  como  un  gas  perfecto  de  expo¬ 
nente  adiabático  y  =  1 ,4,  y  siendo  la  temperatura  atmosférica  Ta  =  290  K: 

1 )  Determinar  la  temperatura  final  del  aire  en  el  interior  del  depósito. 

2)  Siendo  el  volumen  del  depósito  V=  1  m  y  la  presión  atmosférica 
Pa  =  1  bar,  calcular  la  destrucción  de  exergía  que  tiene  lugar  en  el  proce¬ 
so. 


1) 


Aplicando  el  Primer  Principio  al  volumen  de  control  V.C.,  de  volumen  fijo: 
Q-W,-  Üv  c  +  h2  +  ^c\  -  ffi,| h\  + 


Según  el  enunciado, 
de  modo  que 


Q  =  W,=  0;  m 2=0 


Üv.c.  — 


hx  +— c,* 1 2 

i  2  i 


a)  Aplicando  el  Primer  Principio  al  volumen  de  control  V.C.’,  suficientemente  grande  como 
para  que  se  pueda  considerar  ca  =  0: 


45 


BALANCES  DE  MASA,  ENERGIA,  ENTROPÍA  Y  EXERGlA  EN  VOLÚMENES  DE  CONTROL.  RÉGIMEN  NO  ESTACIONARIO 


h  +  ^c¡  =  K 


que  es  la  entalpia  de  parada.  Así  que: 
dU 


U 


'  v.c. 


v.c. 


dz 


mlha  =>  dU v  c  =  \n  .  11 . 

Ji,f 


:  |  «i  ha  dz  =  m  f  ha  =>uf  =ha 


Tf=VTa 


=  1,4  •  290  = 


406 K 


-cvTf  —ha  —  cpTa=$Tf  -  Ta 

Cv 

b)  También  puede  resolverse  el  problema  aplicando  el  Primer  Principio  a  un  sistema  cerrado, 
es  decir,  a  la  masa  de  control  de  aire  entre  su  estado  inicial  (en  condiciones  atmosféricas)  y  el 
estado  final  a  7} : 

QUf=\U(+Wuf 


donde 


pjv  =  -pyn 


de  modo  que,  siendo  N  el  número  de  moles  de  aire  que  entra  al  depósito: 

A uf  =Uf  -Ua  =Ncv{rf  -Ta)=pava  =  NRTa  =>cv (r f  -Ta)=(pp  -cv)ra 


=>Tf  ~Ta  =  (y  -  1  y  a  =>|  Tf  =Yra 


2) 


I  =  =  NAs„lr„  =  N\ 


a  umv  ’  umv 


TJ_ 

T„ 


c„  ln  —  —  Rln  — 


El 

p, 


En  todo  gas  perfecto: 

c 


—  =  Y 

c„ 


c  p  -CV=R 


=>cp  =  y(c  P  -  r)=>c 


7-1 


-R 


luego 


AS,, 


VL*LlnT^2LJ-lny=rjLA L,„r 

RT.r-i  t„  yr.r-1  T  r- 


l°2pZlm3-lnl4  =  0.29P 


290 K  -0,4 


K 


De  modo  que: 


I  =  TaASimi=  84,1  kJ 
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2.2- 


i  ,  ,  i 

Un  depósito  de  paredes  rígidas  y  adiabáticas  de  0,5  m  de  capacidad 


contiene  27,5  mol  de  gas  nitrógeno  a  la  presión  de  1,8  bar.  El  depósito  está 
conectado  a  través  de  una  válvula  a  una  larga  tubería  por  la  que  fluye  un  cau¬ 
dal  de  N2.  En  las  secciones  de  la  tubería  próximas  a  la  válvula  la  presión  y  la 
temperatura  del  gas  se  pueden  considerar  constantes,  iguales  a  15  bar  y  15°C 
respectivamente  (equilibrio  de  estado). 

En  un  cierto  instante  se  abre  la  válvula,  permitiendo  así  que  el  N2  que 
fluye  por  la  tubería  penetre  en  el  depósito,  volviéndose  a  cerrar  cuando  el  N2 
alcanza  en  el  depósito  la  presión  de  6  bar. 

Determinar  la  masa  de  gas  que  entra  en  el  depósito,  así  como  la  tem¬ 
peratura  final  del  gas  en  él. 

Nota:  se  considera  que  la  válvula  está  térmicamente  aislada,  que  el 
nitrógeno  se  comporta  como  un  gas  perfecto  de  exponente  adiabático  y  =  1 ,4 
y  M  =  28  ;  asimismo,  se  supondrán  despreciables  los  términos  de  energías  ci¬ 
nética  y  potencial. 


a)  Desde  el  punto  de  vista  de  un  sistema  abierto. 


Haciendo  un  balance  de  energía  por  unidad  de  tiempo  en  el  volumen  de  control  V.C.  de  la 
figura,  se  tiene: 


El  proceso  es  adiabático,  no  hay  trabajo  técnico  ni  sección  de  salida,  luego: 
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b) 


=>cMfTf  -miTi)={mf-mi)cpTi 


m 


í  ~ 

cpi  i 


)- 1 

(pfv 

L*o 

1  ^ 

yTi 

[Rm 

Rm) 

0,5  (6- 1,8)- 105 
8,31 

1,4— — 288 
28 


1,755% 


y(pf-p) 

yRmT\ 


ule  =U‘vr+H , 


'  v.c. 


>m 


fCvT f  =  micvTi  +{mf-  m¡ 


=>7V 


miTi  (mf-mi)¡/Tl 


m 


f 


m 


f 


400, 3A: 


Desde  el  punto  de  vista  de  un  sistema  cerrado. 


Considerando  la  evolución  de  la  masa  de  control  formada  por  la  que  inicialmente  está  en  el 
depósito  más  la  que  va  a  entrar  (supuesta  en  las  condiciones  de  equilibrio  convenidas),  y  que 
finalmente  está  albergada  íntegramente  en  el  depósito: 

Q¡J=AU{  +  WiJ 

expresión  en  la  cual:  Q¡  f  =  0;W¡  j-  =  P\  AV  -  P{  v,  (m^  -  m¡ ) 

de  donde:  -  Wt  f  =  AUf  =>/^v,(/wr  —m¡)=  m  fu^  -  \m,u¡  +  (mf-m¡\]\ 


=>mf-m¡  =-~r  {mfTf  -  m,Tt ) 

cp1\ 

expresión  que  efectivamente  coincide  con  la  anteriormente  obtenida  desde  el  punto  de  vista  del 
sistema  abierto. 
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2.3-  Un  cilindro-émbolo  adiabático  de  20  cm  0  está  conectado  a  través  de 

una  válvula  a  una  tubería  por  la  que  fluye  un  vapor  de  agua  húmedo  a  1 65°C 
y  título  x  =  0,9,  según  se  muestra  en  la  figura. 

Inicialmente,  con  la  válvula  cerrada,  dentro  del  cilindro-émbolo  hay 
agua  líquida  saturada  a  124°C,  estando  el  émbolo,  cuya  masa  se  considera 
nula,  en  equilibrio  a  15  cm  del  fondo.  Se  abre  la  válvula  parcialmente,  de 
modo  que  el  vapor  entra  lentamente  en  el  cilindro,  es  decir,  el  proceso  se 
puede  considerar  cuasiestático,  volviéndose  a  cerrar  cuando,  en  el  nuevo  es¬ 
tado  de  equilibrio,  el  émbolo  ha  ascendido  20  cm  desde  su  posición  inicial. 

Considerando  el  volumen  de  control  que  se  señala  en  la  figura,  y  su¬ 
poniendo  que  en  todo  momento  se  mantiene  constante  el  estado  del  vapor 
húmedo  en  la  tubería  y  que  entre  el  émbolo  y  el  cilindro  existe  una  fuerza  de 
rozamiento  constante  de  750  N,  se  pide: 

1)  Determinar  la  presión  exterior  (constante),  el  trabajo  volumétrico  y  el 
trabajo  de  rozamiento. 

2)  Escribir  la  ecuación  del  balance  de  energía  en  el  volumen  de  control. 

3)  Indicar  cómo  se  podría  determinar  la  temperatura  final  en  el  interior  del 
cilindro,  así  como  la  masa  de  vapor  que  ha  pasado  a  través  de  la  válvula. 

Nota:  considerar  despreciables  todas  las  variaciones  de  Ec  y  Ep. 


1) 


Pen  +-r  =  ^,(124°C)  =  2,250  bar 

(s/ tabla) 


P,  =  2,2502- 


750 


7i0,22/4 


10-5  = 


2,01  bar 
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Wvol  =  PextAV  =  2,01  •  102  K'0,2  0,2  =  I  1,263 kJ 


w  =  -F  Az  =  -0,75  •  0,2  =  -0,15  kJ 


A  ^2 

2)  El  volumen  inicial  es:  - —0,15  =  4,71-1 0-3  m  ’  =  m¡v¡ 


v,  =  v'(124°C)  =  1,064  •  10“3  m3  /  kg 

(s/ tabla) 


m¡  =  —  =  4,43  kg 

V; 


Obteniendo  los  valores  correspondientes  de  la  mima  tabla: 

u.  =  K-PV=  520,8  -  2,2502  •  102  •  1,064  •  10“3  =  520,5  kJ  /  kg 
Para  el  vapor  húmedo  en  la  tubería: 

V,  =  [v'  +  x¡  (v"  -  v')\6yc  =  1,108 1  •  10  3  +  0,9  •  (o,2725  - 1,108 1  •  10~3)  =  0,2454»r7fcg 
/?,  =  [//  +  x,  (h"  -  //)]165»c  =  697,3  +  0,9  •  (2763  -  697,3)  =  2556  AkJ/kg 
Balance  general  de  energía  en  un  VC: 

Q-(W,+  Wvol  +Wr)=  A Evc  +  {h  +  Ec  +  Ep  )m/  -  (h  +  Ec  +  Ep 

En  nuestro  caso,  Q  =  0 ;  Wt  =  0 ;  AEVC  =  A Uvc  ;  no  hay  sección  de  salida : 

-  (Wvoi  +Wr)=  A  U  vc  -  Hentr  =  (m  fuf  -  miU¡ )-  (mf  -  m, )), 
Sustituyendo  valores: 

-  (1,263  -  0,15)  =  mfuf  -  4,43  •  520,5  -  (mf  -  4,43  •  2556,4) 
if  (2556,4 -uf)=  9020 


[1J 


donde  nij  está  en  kg  y  Uft n  kJ/kg. 


3) 


W, 


n  ■  0,2" 


/ 


0,35  =  0,01 1  = 


Pj  =Pi=  2,2502 bar 


[2] 


El  estado  final  se  encuentra  sobre  la  isóbara  P¡  y  además  tiene  que  satisfacer  las  relaciones 
[1J  y  [2].  Con  las  tablas  del  agua  saturada  tantearíamos  valores  a  lo  largo  de  la  isóbara  P¡  hasta 
encontrar  un  estado  que  satisfaga  simultáneamente  [1J  y  [2]. 
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2.4-  Un  depósito  de  paredes  rígidas  de  10  m3  de  capacidad  contiene  agua  líquida 
saturada  y  vapor  saturado  en  equilibrio  a  la  presión  de  19  bar.  Inicialmente 
cada  fase  ocupa  la  mitad  del  volumen,  admitiéndose  que  no  existe  líquido  en 
suspensión  en  la  fase  vapor.  El  depósito  está  provisto  de  dos  válvulas,  una  en 
la  parte  superior  y  otra  en  la  parte  inferior  del  mismo,  inicialmente  cerradas. 

1 )  Calcular  la  masa  de  agua  contenida  en  el  depósito,  título  de  vapor  y  en¬ 
talpia  total  del  agua. 

2)  En  un  momento  dado  se  abre  la  válvula  superior  (parcialmente  de  modo 
que  el  derrame  del  vapor  es  muy  lento)  volviéndose  a  cerrar  una  vez  que 
m  =  300  kg  de  agua  han  salido  del  depósito.  Siendo  el  calor  intercambia¬ 
do  tal  que,  en  todo  momento,  la  temperatura  del  agua  se  mantiene  cons¬ 
tante,  determinar  la  cantidad  de  calor  intercambiada. 

3)  Si  en  lugar  de  la  válvula  superior  se  abre  la  inferior,  hasta  que  salga  del 
depósito  la  misma  masa  de  agua,  e  igualmente  manteniéndose  constante 
u  temperatura,  cuál  será  en  este  caso  la  cantidad  de  calor  intercambiada. 

Considerar  despreciables  las  variaciones  de  energía  cinética  y  potencial. 


1)  De  la  tabla  del  vapor  húmedo: 


P  (bar) 

t(°  C) 

v'  (m^/ke) 

v"  (m^/ke) 

h'  (kJ/kg) 

h"  (kJ/kg) 

19 

210 

1.173-10-3 

104.27-10-3 

897.8 

2  798 

Todo  los  valores  que  aparecen  en  la  tabla  permanecen  constantes  a  lo  largo  de  los  procesos 
considerados. 

V' .  Vil  5 

ni ¡  = - - - =  2  890,2  kg  de  líq. 

'  v'  v'  0,00173 
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„  _v"f  _y/2 


0,10427 


:  48  kg  de  vapor 


/  i  /  / 


2938,2  kg  de  agua 


m 


/  .  /  / 


0,01634 


;  Hj  =mih'+m"ih" 


2  729,126  MJ 


2)  Aplicando  el  Primer  Principio  al  volumen  de  control  limitado  por  las  paredes  del  depósito: 

Q~(W,+  Wvol  +  Wr)  =  AEVC  +  A  (H  +  Ec+Ep  ¡T  => 

=>Q  =  A Uvc  +  Hsal  =><2  =  m ,  ii .  -  nijUj  +  (m¡  -  m  f  )h"  = 


=  nif  (li,  —  Pvf )-  m¡ (h¡  —  Pv¡ )+  li"(m¡  —  m  , ) 


Teniendo  en  cuenta  que 


m 


v  ,  =  rrijVj  =  V ;h  =  h'  +  x(h"  -  h'\x  =  (v  -  v')/(v"  -  v') 


queda:  Q  =  m. 


íví 

,  ,  V¡m  f  —  V 

h'  +  (h"-h')  ‘  J 

v"  -  v' 


h'  +  (ir  -  h')v^  vf  +  h"(/n¡  -  mf ) 


v  —  v 


,  sV  -  m  f  v'  ,  v  —  m  v'  /  \ 

=  m,h'  +  (h"  —  h') - - - m¡h'  —  (h"  —  h') - 1 — E  h"(in¡  —  mf  J  = 

J  V'  —  y7  —  v 

=  h'(mf  —  m¡ )+  (h"  -  h')— — -  ( in¡  —  mf )+  h"(m¡  —  )  = 


v  -v 


inv 


v  -v 


7 


300  104,27 
104,27-1,173 


(2798-897,8)  = 


576546 kJ 


[1J 


3)  El  procedimiento  de  cálculo  es  idéntico  al  seguido  en  2),  teniendo  en  cuenta  que,  en  este 

caso,  la  entalpia  específica  a  la  salida  es  h'  en  vez  de  h".  De  modo  que: 

Q'  =  injUj  —  intu¡  +  ( m¡  —  mf )/?' 

Siguiendo  el  mismo  orden  de  operaciones  se  obtiene: 

300  - 1,173 


Q'  =  -^(h"-h') 
v  -v 


104,27-1,173 


(2798-897,8)  = 


6486 kJ 


[2J 
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Vamos  a  resolver  el  problema  de  otro  modo: 


Si  salen  m  kg  de  vapor,  cuyo  volumen  es  m  v",  para  que  siga  el  equilibrio,  habrán  de  vapo¬ 
rizarse  X  kg  de  líquido,  de  forma  que  debe  cumplirse  (piénsese  detenidamente  esta  expresión): 

mv''+Xv'=Xv"  =>  X  =  m— - 

-  v"-v' 


De  modo  que,  dado  que  el  proceso  es  isóbaro,  la  aportación  de  calor  habrá  de  ser  la  ental¬ 
pia  de  vaporización  de  Xkg  de  líquido  saturado  a  esa  presión: 

Q  =  X(h"-h')  = 

expresión  que,  evidentemente,  coincide  con  la  [1]  obtenida  por  el  método  anterior. 

En  el  caso  de  que  salga  líquido  el  razonamiento  es  idéntico  teniendo  en  cuenta  que  el  vo¬ 
lumen  de  líquido  que  sale  sería  m  v': 

mV  +  XV  =  X';X'  =  m  — — — =>Q'  =  m  — —  (h"  -  h') 

V-V  V'-Vy  ’ 


V-V 


que  es  idéntica  a  [2], 
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2.5-  Un  depósito  de  paredes  adiabáticas,  de  volumen  constante  y  capacidad 

calorífica  despreciable,  contiene  inicialmente  una  masa  mo  de  agua  líquida  a 
50°C.  El  depósito  está  conectado  por  su  parte  superior  a  una  bomba  de  vacío 
que  va  extrayendo  el  vapor  según  se  va  formando.  Se  observa  que,  cuando  la 
temperatura  ha  descendido  hasta  10°C,  el  depósito  contiene  100  g  de  agua  lí¬ 
quida.  Se  sigue  extrayendo  vapor  hasta  conseguir  que  todo  el  líquido  se  soli¬ 
difique.  Calcular: 

1)  Cantidad  inicial  de  agua  contenida  en  el  depósito. 

2)  Cantidad  de  hielo  cuando  termina  la  solidificación. 

Datos:  ■  Calor  específico  del  agua  líquida  =  c  =  cte.  =  1  cal/g°C 

•  Entalpia  de  fusión  =  cte.  =  rf=  80  cal  /  g 

•  Entalpia  de  vaporización  en  función  de  t(° C):  rv  =  600  -  0,6 1 


Según  se  va  extrayendo  el  vapor,  el  agua  se  evapora.  La  energía  necesaria  para  esa 
evaporación  procede  del  agua  misma  (ya  que  el  depósito  es  de  paredes  adiabáticas),  cuya  tempe¬ 
ratura  va  progresivamente  disminuyendo.  En  un  intervalo  de  tiempo  dz.  la  energía  necesaria  para 
vaporizar  la  masa  dm  es  rvdm,  y  ello  da  lugar  a  una  disminución  de  la  temperatura  dt  tal  que: 


1) 


dm  cdt 
rdm  =  inedia - = - = 


r10°s  dm  r1 
m  J5 


lo  "c  dt 


100 


=>ln - = - 


1  ,  600-0,6-10 
In- 


0,6  600  -  0,6  •  50 


=  100- 


50°c  600  -  0,6 
1/0.6 


570 

594 


107,115* 


2) 


rm'  dm  i 

r°  dt  ^  m  —  1  600  ^  m 

f  600 

Jm0  m  J 

so600-0,6r  m0  0,6  570  m0 

[570j 

-1/0,6 


=>  m'=  98,34  g  (líq.  a0°C) 

La  cantidad  de  agua  que  pasa  de  la  fase  sólida  a  vapor  es  tal  que: 

m\,  ■  600  =  (98,34  -  m\, )  •  80 =>m'v  =  1 1,57* 
de  modo  que  la  masa  de  hielo  que  queda  es: 


98,34-11,57=  86,77  g 
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2.6-  Un  cilindro  de  1,8  m3  está  dividido  en  dos  volúmenes,  A  y  B,  me¬ 

diante  un  émbolo  adiabático  de  masa  despreciable  y  que  puede  deslizarse  sin 
rozamiento.  A  contiene  50  mol  de  N2  (G.P.  de  y=  1,4)  a  20°C,  siendo  adiabá¬ 
ticas  todas  las  paredes  del  cilindro  excepto  la  del  fondo,  que  es  diatérmana 
(ver  figura  adjunta).  B  está  abierto  a  la  línea  a  través  de  la  válvula  a;  y  a  la 
atmósfera,  cuya  presión  es  de  1  atm,  a  través  de  la  válvula  b. 

La  línea,  a  través  de  a  (inicialmente  cerrada),  puede  comunicar  B  con 
un  gran  depósito  que  contiene  aire  (G.P.  de  y  =  1,4)  a  la  temperatura  ambien¬ 
tal  de  20°C  y  presión  de  8  atm. 

Considérense  los  dos  procesos  siguientes: 

a)  La  válvula  a,  inicialmente  abierta,  se  cierra;  y  la  b  se  abre  muy  lenta¬ 
mente  hasta  que  la  presión  en  B  se  eleve  a  8  atm. 

b)  Se  cierra  a;  y  b  se  abre  totalmente,  de  modo  que  la  presión  en  B  alcanza, 
prácticamente  de  modo  instantáneo,  el  valor  de  8  atm. 

Se  pregunta,  para  ambos  procesos: 

1 )  Calor  intercambiado  por  el  N2  contenido  en  A. 

2)  La  temperatura  final  del  aire  que  ocupa  B. 


1)  a)  Wx 


1.2 


=  f2  PdV  =  NRT ln—  =  NRTln^-  =  10“3  •  50  •  8.3 14  •  293  •  ln-  =  -253,27 kJ 
k  V,  P7  8 


Q\2-W\2  =  MJ  =  0;  Q,  2  -  -253,27  kJ 
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b) 


¥/  50  -8,314  -293  ,  „  3 

V.  = - 7 —  =  1,2  m 

1,013  105 


Wh2=PeAV  =  Pe 


fv2  ) 

{ p\  1 

(í  \ 

7  —  p 

1  —  e 

-^-1 

kJ  =8  1,013  10-  • 

—  1 

h  ) 

P2 

\  L  7 

U  J 

■  1,2  =  -850,9 kJ 


Q,l2-W'U2  =  AU  =  0;  Q\2  =  -850,9  kJ 


2)  a)  Haciendo  un  balance  de  energía  en  el  depósito  B  por  unidad  de  tiempo,  se  tiene: 

Ú  =  —W  +  m  h 


Integrando  resulta: 


Uf  -U,  =  - Wl2  +  h(Nf  - N¡ \-NfcvTf  - N¡cvT¡  =  -Wu  +  c  T.(aO  -IV,.) 


Vf  =  P^;C~RPfVf+NiRTi  +Wl2=NfCpT^Nf  = 


7-1 


PfVf  +  P¡V;  +  U, 


cpTí 


Sustituyendo  valores: 

~>5 


Nf  = 


8  •  1,013 -103  (  1,2  a 

1,0 - 


0,4 


+ 1,013  •  105- 0,6  +  253,27 -103 


(7/?/2)-  293 


=  428,9 mol 


PfXi 

RN  f 


375  K 


b)  Operando  de  igual  modo  se  obtiene: 


Nf  =  499  mol  — > 


Tr  =  322,3  K 
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2.7-  Una  botella  de  aire  comprimido  contiene  aire  a  35  bar  y  16°C.  Este 

aire  va  a  ser  utilizado  para  hacer  funcionar  una  pequeña  turbina  isoentrópica 
que  se  usa,  en  casos  de  emergencia,  para  poner  en  funcionamiento  una  má¬ 
quina.  Se  requiere  que  la  turbina  produzca  una  potencia  media  de  4  kW  du¬ 
rante  un  intervalo  de  tiempo  de  30  s. 

Suponiendo  que  la  expansión  del  aire  en  la  botella  es  adiabática  rever¬ 
sible,  que  la  turbina  puede  seguir  funcionando  hasta  que  la  presión  en  la  bo¬ 
tella  sea  de  3,5  bar,  y  que  la  descarga  de  la  turbina  se  realiza  directamente  so¬ 
bre  la  atmósfera,  siendo  Pa  =  1  bar,  determinar  el  volumen  mínimo  que  debe 
tener  la  botella. 

Se  considera  el  aire  como  un  gas  perfecto  de  exponente  adiabático 
y=  1,4  y  constante  Rm  =  0,287  kJ/kgK.  Se  admite  que  el  volumen  de  la  tur¬ 
bina  es  despreciable  frente  al  de  la  botella,  e  igualmente  son  despreciables  las 
energías  cinética  y  potencial  del  aire  en  la  sección  de  salida  de  la  turbina. 


Balance  de  energía  en  el  volumen  de  control  que  se  define  en  la  figura  mediante  la  línea 
discontinua: 

0i,2  =  Ü vc  +  m2h2  [  1  ] 

.  /»z+Az 

siendo  Q\2~  O»'-  Wt  -  -  m¡u¡  +  J  hjñtjdz 

y  donde  uf  =cv(Tf-T0)+u0;ui  =cv(T¡-T0)+u0 
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Para  el  gas  que  queda  en  la  botella:  —  = 


Por  otra  parte,  en  la  turbina:  —  = 

T 


(  „  \ 


7-1 


(  D  Y 


yp  j 


7-1 


7-1 


T  T 

y  por  tanto  —  = 


Además: 


r’+Az 


P  P 

a 

P  P; 


=>T1  =  Ti 


r-i 
(  P„  \  r 


yP>; 


<  i  Y 


=  289- 


0,4 

1,4 


v35y 


=  104,65^ 


J  m2h2dz  =  h2 (m¡  -mf)=u2  (mí,-  -  m f )+  RmT2 (m,  -  m f ) 


Así  pues,  integrada  la  expresión  [1]  a  lo  largo  del  tiempo  que  dura  el  proceso,  resulta: 
-  W,  =  cv  {mfT f  -  m ¡T¡ )+  cvT2  (m¡  -  mf  )+  RmT2  (m;  -  mf  ) 


■w, 


'  mfTf  ~  mi 


t  \  PfV  pv 
¡Ti +  yr2  (m¡  -  m , ) = — - j—+yr2 


Rm  Rm 


PV  PfV 


RnT¡  Rn¡Pf 


donde 


=>V  = 


W,R„ 


(Pi-Pf)-yr2 


ípl_pl 

Ti  Tf 


í  D  \ 


y-\ 


P¡  =  35  bar;Pf  =  3,5bar;T¡  =  289 K;Tf  =  T¡ 


yP<  ; 


=  149,6  K 


[2J 


valores  que,  sustituidos  en  [2],  dan: 


V  =  0,028  m3 
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2.8-  Un  tanque  de  almacenamiento  de  1,5  m3  de  capacidad  y  provisto  de 

una  válvula  situada  en  su  parte  superior,  contiene  178  kg  de  F-12  (C  CI2  F2) 
inicialmente  a  20°C. 

En  un  momento  dado  se  pone  el  tanque  en  contacto  térmico  con  una 
fuente  térmica  a  60°C.  Una  vez  que  la  temperatura  del  freón  alcanza  los  60°C 
se  abre  la  válvula  y  se  deja  abierta  hasta  que  hayan  salido  del  tanque 
m  =  20  kg,  manteniéndose  en  todo  momento  la  temperatura  del  F-12  que 
queda  en  el  tanque  en  60°C. 

Determinar  la  cantidad  total  de  energía  calorífica  que  la  fuente  térmica 
cede  al  tanque  de  almacenamiento. 


Datos:  De  la  tabla  del  F-12  saturado  hemos  obtenido: 


U°C) 

P  (bar) 

v'  (cm^  /  e) 

v"  (cm^/e) 

u  (kJ/kg) 

r (kJ/kg) 

20 

5.67 

0.752 

30.78 

54.44 

140.91 

60 

15.26 

0.856 

11.11 

94.43 

113.52 

v,  =  jv'  +  x(v"  -  V\ ,  =>s,  =  0,255;v2  =  v,  =  \V  +  x(v"  -  =>s2  =0,738 


Calor  cedido  hasta  que  toda  la  masa  de  F-12  alcance  los  60°C  (proceso  isócoro): 

Qi  =m(u2-ui) 


u,  =  \u'  +  x[r  -  P(v"  -  V)\  ,=•••=  86,03kJ/kg 
u 2  =|u'  +  x[r  -  P(v"  -  v')] ,  =--=\66,66kJ/kg 


^>QX  =1 4352,1 4AJ 
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Calor  cedido  mientras  sale  el  freón  del  tanque  : 


Este  caso  es  el  mismo  considerado  en  el  problema  2.4-  (pág.  51).  Por  cualquiera  de  los  dos 
procedimientos  ahí  empleados,  se  obtiene,  en  función  de  los  datos,  el  calor  absorbido  por  el  F-12 
en  el  proceso  de  vaporización,  al  salir  la  masa  m  del  depósito: 


e2 


mv 


V  -v 


20  -  0,0  lili 

0,01111-0,000856 


•  113,52  =  2  460  kJ 


de  modo  que 


Q  =  Gi  +Qi=  16  812,14  kJ 
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2.9-  Un  depósito  B  de  5  m’,  de  paredes  rígidas,  adiabáticas  y  de  capacidad 

i 

calorífica  nula,  contiene  2,3  m  de  cierto  líquido.  Con  el  fin  de  lograr  una  rá¬ 
pida  salida  de  líquido  (a  través  de  la  válvula  v),  el  depósito  se  presuriza  con 
aire  procedente  de  un  gran  tanque  A,  según  figura. 

El  aire,  en  el  tanque,  se  mantiene  permanentemente  a  1 10  bar  y  290  K. 
El  espacio  del  depósito  por  encima  del  líquido  contiene  inicialmente  aire  a 
1,1  bar  y  258  K,  considerándose  despreciable  la  volatilidad  del  líquido  (pre¬ 
sión  de  saturación  nula). 

Cuando  la  presión  del  aire  en  el  depósito  B  alcanza  el  valor  de  6  bar, 
se  abre  la  válvula  de  salida  del  líquido  v,  manteniéndose  B  a  la  presión  de 
6  bar. 

Supóngase  el  comportamiento  del  aire  como  G.P.  de  cp  =  7R/2,  y 
despreciable  el  intercambio  de  calor  entre  el  aire  y  el  líquido.  Se  pide: 

1 )  La  temperatura  del  aire  en  el  depósito  B  en  el  momento  de  alcanzarse  la 
presión  de  6  bar. 

2)  ídem  en  el  momento  en  que  todo  el  líquido  ha  salido  del  depósito  B. 


1) 


Consideremos  el  volumen  de  control,  VC,  limitado  por  la  línea  discontinua: 


Balance  de  energía  aplicado  a  VC: 

Üvc  -  mh  =  0=>U2  - 1/,  =  (m2  ~  m\  Yl'm2cvT1  ~  m\cvT\  =  imi  ~  m\  YpTA 


rt ; 


py_ 

RT, 


= 


3L 

rt2 
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P2Ta  _  6-290 

P{TÁ  |  P2-P¡  ~  1,1-290  |  6-1,1 
7j  y  285  1,4 


376,7  K 


En  ese  instante,  el  número  de  moles  de  aire  que  hay  en  B  es: 

„  P2V2  6 •  1 05  •  Í5 - 2,3)  , 

N7  =  -±-±-  = - - - —  =  5 17,19/no/ 

RTX  8,31-376,7 


2)  Durante  la  salida  del  líquido  hay  un  intercambio  de  trabajo  volumétrico  de  VC.  En  tal 

caso,  el  balance  de  energías  por  unidad  de  tiempo  sería: 

„  dV  dU 

—P - = - mn  => 

dz  dz 

-P(V3-V2)=  n3u3  -  N2U2  _  (a/ 3  -  N2 }i  =  N3cvT3  -  N2cvT2  -  (N3  -  N2 )cpT3 


\  ~ N2cvT2  +  P(V3  -V2)+  N 2c  Ta 

7-1 _ _ 


:  11 18,l/«o/ 


que  es  el  número  de  moles  de  aire  en  B  al  final  del  proceso  considerado.  Luego: 
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2.10-  Por  una  conducción  C  circula  un  gas  perfecto  de  cp  =  7  cal /mol  K  y 

y=  1,4  a  7  atm  y  260°C,  pasando  a  la  TAP  (turbina  de  alta  presión),  donde  se 
expansiona  adiabáticamente.  A  continuación  va  a  un  depósito  D  de  paredes 
adiabáticas  de  30  m3  de  volumen,  que  se  encuentra  inicialmente  vacío. 

La  TAP  funciona  con  la  válvula  Lj  abierta  y  la  L2  cerrada  hasta  que  el 
gas  alcanza  en  el  depósito  la  presión  de  la  conducción;  en  ese  momento,  la 
temperatura  en  el  depósito  es  de  290°C.  El  intercambio  de  calor  en  tuberías  de 
conexión  se  considerará  despreciable. 

1 )  Se  desea  conocer  el  trabajo  realizado  por  la  TAP,  suponiendo  que  todo  el 
proceso  es  adiabático  y  considerando  despreciables  las  variaciones  de 
energías  cinética  y  potencial. 

2)  Cuando  la  TAP  deja  de  funcionar,  se  cierra  Li  y  se  abre  L2,  y  el  gas  pasa 
a  la  TBP  (turbina  de  baja  presión),  donde  se  expansiona  adiabáticamente 
hasta  la  presión  exterior  P4  =  1  atm,  observándose  que  la  temperatura  del 
gas  a  la  salida  de  la  TBP  permanece  constantemente  a  70°C.  Se  cierra  L2 
cuando  la  presión  del  gas  en  D  baja  a  2  atm.  Se  pide  el  trabajo  producido 
por  la  TBP. 

Se  considerará  que  la  expansión  del  aire  en  D  es  adiabática  reversi¬ 
ble. 


[tap 

La, 

1  1 

ve  1  | 

1  D  ! 

1 

1 

1  | 

3  L2  ^1 

TBP 

1)  Consideremos  el  VC  1,  definido  en  la  figura  por  la  línea  discontinua,  esto  es,  el  compren¬ 

dido  por  la  TAP,  su  tubería  de  descarga  y  el  depósito  D.  Puesto  que  se  trata  de  un  sistema  adia¬ 
bático,  según  el  Primer  Principio: 

—^iap  ~  ~¡  Ñ  h{ 


63 


BALANCES  DE  MASA,  ENERGIA,  ENTROPÍA  Y  EXERGlA  EN  VOLÚMENES  DE  CONTROL.  RÉGIMEN  NO  ESTACIONARIO 


expresión  que,  integrada  entre  el  instante  inicial  (presión  nula  en  D)  y  el  final  (presión  en  D  igual 
a  la  de  la  línea),  da: 

-WTAP  =  AU-Nlil 
Número  de  moles  N  que  entra  en  D: 

py 

N  =  — —  =  •  •  •  =  4  544,7  mol 
RT2 

Incremento  de  energía  interna  en  D,  ya  que  inicialmente  está  vacío: 

A  U  =  U2  =  Nu2 

y  por  tanto  WTAP  =  N(cpTx  - c\T2 )  =  4544,7  •  (7  •  533-5  •  563)-  1CT3  = 


4163 ,4kcal 


2)  Considerando  ahora  el  VC  2  constituido  por  D,  tubería  de  conexión  con  la  TBP,  y  la  TBP, 

el  balance  de  energía  sería: 

-WTBP=d^+N'h4 

dz 

expresión  que,  integrada  en  el  tiempo  hasta  que  la  presión  en  D  sea  de  2  atm,  da: 

- WTBP  =  AU'+N'h4 


El  vaciado  de  D  se  realiza  de  manera  que  la  entropía  específica  del  gas  que  queda  dentro 
de  él  permanece  constante.  Evidentemente,  la  entropía  total  dentro  de  D  disminuye,  porque  dis¬ 
minuye  la  masa  contenida.  El  proceso  puede  ser  en  su  conjunto  irreversible,  de  forma  que  la  va¬ 
riación  total  de  la  entropía  en  el  universo  es  positiva.  Utilizando  la  condición  de  que  la  entropía 
específica  es  constante  para  el  gas  que  queda  en  D,  la  temperatura  final  en  él  cumplirá: 


i -y 


1-7 


P2P2  r  ¡P f  y  f  -563- 


2 


-0,4 

ur 


=  393,6 K 


El  número  final  de  moles  en  D  es: 


Nf=- 


PfL 

RTf 


•  =  1858  mol 


luego  el  número  de  moles  que  sale  de  D,  expansionándose  en  la  TBP,  será: 

N'=N-Nf  =2  686,7  mol 

De  modo  que  A U'=NfuT  —NuT^ 

resultando  WraF  =  N uT^  - N f  uT  —  N' h4=  ■■■  = 


2  686,1  kcal 
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2.11-  Un  depósito  de  paredes  rígidas  y  adiabáticas  de  1,5  m3  contiene  aire 

(G.P.  de  y=  1,4  y  M  =  28,9),  inicialmente  a  la  presión  y  a  la  temperatura  am- 
bientales  Pa  =  1,012  kp/cm  y  ta  =  17°C.  Dicho  depósito  está  provisto  de  una 
válvula  que  lo  conecta  a  un  turbocompresor  que  comprime  aire  atmosférico 
hasta  la  presión  de  3,12  kp/cm  .  La  compresión  es  adiabática,  pero  interior¬ 
mente  irreversible,  siendo  el  estado  del  aire  a  la  salida  del  compresor,  2,  el 
correspondiente  a  un  proceso  politrópico  de  índice  1,45. 

Como  sabemos,  las  condiciones  del  aire  en  el  estado  1  no  son  exacta- 
mente  las  ambientales,  siendo  la  presión  en  la  boca  de  entrada  de  1  kp  /  cm  ,  y 
pudiéndose  considerar  que  el  aire  se  expansiona  isoentrópicamente  desde  el 
estado  de  reposo  en  la  atmósfera  ( Pa ,  Ta)  hasta  el  1. 

El  caudal  de  aire  comprimido  por  el  compresor  es  de  1 2  kg  /  min,  y  el 
diámetro  de  la  tubería  de  salida  que  lo  conecta  con  el  depósito  es  85  mm.  El 
compresor  funciona  hasta  que  se  alcanza  en  el  depósito  la  presión  manomé- 
trica  de  1,7  kp/ cm  ,  y  se  desconecta  automáticamente  al  alcanzarse  esa  pre¬ 
sión.  Se  pide: 

1)  Temperatura  del  aire  en  los  estados  1  y  2,  diámetro  de  la  tubería  de  aspi¬ 
ración  y  trabajo  específico  de  compresión,  representándolo  esquemáti¬ 
camente  en  un  diagrama  (P,v). 

2)  Masa  final  y  temperatura  final  del  aire  en  el  depósito,  tiempo  de  funcio¬ 
namiento  del  compresor  y  trabajo  total  que  consume,  siendo  su  rendi¬ 
miento  mecánico  0,92. 
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1)  Hallemos  la  temperatura  7j  del  aire  en  1,  que  se  ha  expansionado  isoentrópic amente  desde 

el  estado  de  reposo  atmosférico: 


1-7 

T  P  7 

'  i'i 


1-7 

T  P  7 

a  a 


donde 

obteniéndose 


Pa  =1,012  kp/cm2;  /]=lkp/cm2;  y  =  l,4;  7;=290,15K 
7;=  289,16  K 


Hallemos  igualmente  Jo,  a  la  salida  del  compresor,  en  el  que  el  aire  ha  experimentado  una 
compresión  adiabática  no  reversible,  estando  2  sobre  la  politrópica  de  índice  n  =  1,45  que  pasa 
por  1.  Por  tanto: 


1 —n 


411,627: 


m  =  Ajqpj 


Pi  = 


P, 


9,8  MO4 


— 103 -289,16 
28,9 


Haciendo  un  balance  de  energía  en  el  VC  1: 


-el  =  Os- (Ta  -  7\ )  =  —  •  —  •  103  •  (290,25 - 289,16)  =  996,8 1  ^-=>Cj  =  44,65  — 
2  1  r - 1  0,4  28,9  v  7  Í2  j 


luego 


A,  =4L  =  ...  =  3  79.io-3m2  =  ZE^L 

!>,■,  4 


d{  =  0,069  m 


El  trabajo  específico  de  compresión  vendría  dado  por: 

-Wc=^-RjT2-Ta)+\c  22 
y- 1  2 


siendo 


mRJi 

A2P2 


:  13,64 — 
s 


luego 


-  Wc  =  —  ■  —  •  103  •  (41 1,62  -  290,15)+  =  122,34— 

0,4  28,9  2  kg 


Wc  =  -122,34  kJ  /  kg 
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Diagrama  (P,v): 


\WC\  =  h2-  /j,  =  h2-  h¡  =  Área  rayada 


2)  Haciendo  un  balance  de  energía  en  el  depósito  referido  a  la  unidad  de  masa: 

Q~Wd  =  0  =  {mfuf  -mtu)- (mf  -m^  +^c¡  j 


m 


rcvTf  -  m,c,7¡  ={mf-  m,  )cpT2  + 


La  masa  final  en  el  depósito  es: 

PfV  (1,7  + 1,012)- 9.8  104- 1,5  1386,45 


m, 


RJf 


—  íoÁr, 

28,9  1 


y  la  inicial: 


ni,  - 


PaV  1,012-9,8  10  -1,5 


RmTa  io3  - 290,1 5 

28,9 


=  1,784  kg 


Sustituyendo  estos  valores  en  [1]  y  operando  se  obtiene: 


Tf  =  42 1,24  K 


Sustituyendo  este  valor  en  [2]:  mr  =  3,291  kg 


Masa  de  aire  comprimido  y  tiempo  z  de  funcionamiento  del  compresor: 

1,507 


m.  -  m¡  =  1,507  kg ;  z  =  — —  =  7,5  s 


12/60 

Teniendo  en  cuenta  el  rendimiento  mecánico  del  compresor  (0,92): 

122,34, 


0,92 


-1,507=  200,39  kJ 


[1] 

[2] 
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2.12-  A  y  B  son  dos  recipientes  vacíos  de  volúmenes  desiguales  pero  de 

igual  masa,  y  paredes  rígidas  y  adiabáticas,  de  capacidad  calorífica  nula.  La 
atmósfera  se  modeliza  como  un  gas  perfecto  de  y  =  cte.  No  se  consideran  ro¬ 
zamientos  ni  resistencia  del  gas  atmosférico,  y  la  cuerda  es  perfectamente  fle¬ 
xible  (véase  figura),  por  lo  que  A  y  B,  que  están  en  movimiento,  lo  estarán 
con  aceleración  constante.  Se  produce  una  perforación  en  uno  de  los  depósi¬ 
tos,  y  el  gas  se  precipita  en  su  interior,  observándose  que,  inmediatamente 
(tan  pronto  se  establece  el  equilibrio  de  presiones  interior  y  exterior),  los  dos 
depósitos  continúan  moviéndose,  pero  con  velocidad  constante.  Se  pide: 

1 )  Calcular  la  relación  VA  /  Vg  entre  los  volúmenes  de  ambos  depósitos. 

2)  Resolver  el  mismo  problema  considerando  el  caso  de  que  inicialmente 
ambos  depósitos  contuvieran  gas  atmosférico  a  la  temperatura  atmosféri¬ 
ca  y  presión  mitad  de  la  atmosférica. 


1)  Efectivamente,  el  movimiento  de  ambos  depósitos  vacíos  y  de  igual  masa  será,  inicial¬ 

mente,  uniformemente  acelerado,  debido  a  la  fuerza  constante  que  actúa  sobre  ellos  como  resul¬ 
tante  del  distinto  empuje  experimentado  por  A  y  B  en  el  aire. 

Calculemos  la  temperatura  final  del  aire  que  se  precipita  en  el  depósito  vacío  perforado 
(B),  y  la  masa  de  aire  que  ha  penetrado  en  él  (recordar  problema  2.1-).  Haciendo  un  balance  de 
energía  al  VC  definido  por  las  paredes  de  B: 

0  =  AUb  -H,=Uf-mcpTa  ;  mcJf  =  mcpTa  =>  Tf  =  yTa 


Los  volúmenes  específicos  del  aire  final  y  atmosférico  serán: 


v/  = 


v„  = 


RTf 
m  j 


vf  Tf  p 

>-L  =  ^r  =  y^Pf=  — 

Vi  Y 

v  a  1  a  i 


[i] 
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Siendo  mD  la  masa  de  cada  uno  de  los  depósitos  vacíos,  y  g  la  aceleración  local  de  la  gra¬ 
vedad,  de  un  balance  de  fuerzas  (ya  que  la  aceleración  es  nula)  resulta: 

mDg  -  VApag  =  mDg  +VBpfg  -  VBpag^>pa (vB-VA)=p fVB 
Dividiendo  por  Va  y  llamando  K  =  — 


queda  (K-\)pa=Kpf  —>  K  = 

(s/[l]> 


Y_b_  _  _y__ 

Ya  r~l 


2)  Balance  de  energía  al  VC: 

0  =  A  UB  —  Hl=>nifUf  —  m¡u¡  =  (tn  ¡  —  m¡  => 

mfCJf  ~miCJa  =  {,nf  -mi\pTa^>mfTf  ~m¡Ta  =  {m f  ~mi)^a 

py  (pjiy 


donde 


RmTf 


-;mi 


R„,Ta 


[2] 


y  sustituyendo  en  [2J  y  despejando: 


_  2y 

/_l  +  y  4 


De  modo  que 


Ecuación  de  equilibrio  de  fuerzas: 


P  /  —  Pn 


1  +  y 

^7 


mDg  +VAgY~  Va8P“  =  m°8  +  VbPÍ8  ~  VBPaS^VAPc 


'U 

2 


=  VB{pf-pa) 


A-  A-  A  \T  1  ,  Vfí  1  +  y 

y  dividiendo  por  Va  p„:  - 1  =  — - ! - —  => 

2  VA  2y  VA 


vB_  y 


1  Y-i 
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2.13-  Los  depósitos  de  la  figura  tienen  paredes  rígidas  y  diatérmanas,  y  es¬ 

tán  unidas  por  un  tubo  de  volumen  despreciable  provisto  de  una  llave  de  paso 
L.  Todo  el  sistema  está  sumergido  en  la  atmósfera  a  Ta  =  300  K.  Inicialmente 
A  contiene  2  mol  de  CO2,  que  se  supone  cumple  la  ecuación  de  Van  der  Wa- 
als,  y  B  está  vacío.  Se  abre  la  llave,  alcanzándose  el  equilibrio.  Calcular: 

1 )  Variación  de  la  energía  interna. 

2)  Variación  de  entropía. 

3)  Exergía  destruida  por  irreversibilidad. 


1)  Ya  que  las  paredes  son  diatérmanas  y  Ta  es  constante,  la  temperatura  final  será  igual  a  la 

inicial  =  Ta . 

Expresando  la  energía  intema  específica,  en  un  sistema  simple,  en  función  de  Ty  v: 


u  =  u(T,  v )— >du  = 


Recordamos: 


S 


f 


du  =  Tds  -  Pdv~ 


í-1  =íf-l 


=>í/u  = 


#1- 


dv 


Ecuación  de  Van  der  Waals: 


P  + 


V  )v-b)=RT 
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'p+Nf\v-m)=NRT^p=  NRT  Nl“ 


de  modo  que 


dU 


NR 


V-Nb  V2 

w= 


f  dp  N 

\dr  )V 


NR 


V-Nb 


NRT  N2a  ^ 
-  + 


V-Nb  V-Nb  V 
v  y 


N2a 

V2 


dV 


e  integrando:  U2—Ul  =  N2a 


\ 


y  a  Va+Vb 


=  N2a 


VR 


4  a 


Va{va+Vb)  20 


2) 


(ds 

dT  + 

'ds' 

dv  = 

ídp  i 

(dT 

/V 

T 

dv,  ya  que  T  =  cte. 


dS  =  ■ 


NR 

V-Nb 


■  dV  =>S 


-5>=í 


v*+v«  NR  atdi  VA+VB- Nb 

- dV  =  NRln  — - - - 

V.  V-Nb  V A  —  Nb 


2  Rln 


10 -b 
5-b 


3)  I  =  TaASumv  =  Ta  (AS  +  A  Sar )  =  TaNRln 


í Va+Vb  ~Nb  U2-U^ 
VA  T„ 


600 Rln 


10  —  b  a 


5-b  5 
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2.14-  Un  gran  depósito  D  que  contiene  aire  (G.P.  de  y=  1,4)  a  la  temperatu¬ 

ra  ambiental  Ta  =  20°C  y  presión  de  25  bar,  está  conectado,  a  través  de  una 
válvula,  a  una  botella  B  de  aire  comprimido  de  120  1  de  volumen  (véase  figu¬ 
ra).  Inicialmente  la  válvula  está  cerrada  y  en  el  interior  de  la  botella  hay  aire 
en  las  condiciones  ambientales  ( Ta,Pa=  1  atm). 

Se  abre  la  válvula,  realizándose  el  proceso  de  llenado  de  forma  muy 
rápida,  y  a  continuación  se  cierra.  Se  pide: 

1)  Calcular  la  destrucción  de  exergía  en  el  proceso  de  llenado,  justificando 
la  causa  de  dicha  destrucción. 

2)  Calcular  la  disminución  de  exergía  en  D  y  el  rendimiento  exergético  de 
dicho  proceso  de  llenado. 

3)  Determinar  la  destrucción  de  exergía  producida  desde  que  finaliza  el  lle¬ 
nado  hasta  que  el  aire  del  interior  de  B  alcanza  el  estado  final  de  equili¬ 
brio  térmico  con  la  atmósfera,  así  como  la  exergía  final  del  aire  en  dicho 
estado. 


1)  Balance  de  energía  al  volumen  de  control  (V.C.)  limitado  por  las  paredes  de  la  botella  (con 

la  boca  de  entrada  y  sin  salida),  indicado  en  la  figura: 

Q  -  Wvc  =  Üvc  +  [m{h  +  ec+ep  -\m{h  +  ec  +  ep 


donde 


Con  las  condiciones  dadas,  integrando  esta  ecuación  para  el  tiempo  de  llenado: 

0  =  N2u2  -  JV,u,  -  (N2  -  N\  )hD 

N,  =cpTl 


RT i 


8,314-293 


RT , 


[1] 
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Sustituyendo  en  [  1 J : 
P2V o 

0  =  — c  T2  - 
RT ,  v 


Wb  c  ■ 

r  — 

(PiVb 

A’ 7',  l" 

RP 

\  ¿ 

-1,013- 

f  25 

1,013 

(t2 

293 

r, 

v  2  1  y 


Fi=° 


•  1,4  •  293  =  0=>7\  =  403,67é 


que  es  la  temperatura  final  en  la  botella.  De  modo  que: 

PV 

AL  =-^=89,4  mol 
RP 


a  umv 


Relación  de  Gouy-Stodola:  I  =  T„AS 

donde  A  S,„ 


A S  B  -T  ASd 


Tomando  como  origen  de  entropías  la  correspondiente  al  estado  atmosférico  (P\  =Pa, 
Ti  =  Ta ),  es  decir,  que  s(TuPi)  =  0: 


/ 


A5„„;„  =  N, 


c  ln  —  —  Rln  — 

'  Ti  Pi 


-0 N2-NÁcpln^--Rln 


Ti 


Pi 


■  89,4  • 


,  403,6  j  25 

cn  Ln - Rln - 

p  293  1,013 


-(89,4-4,95)- 


í  T  p  ^ 

cnln—-Rln—P- 

"  T  D 


\  -  ’ - / 

Sustituyendo  el  la  relación  de  Gouy-Stodola: 


I,  =  205  kJ 


La  destrucción  de  exergía  se  debe  a  la  irreversibilidad  del  proceso  originada  por  el  salto 
finito  de  presiones  en  la  laminación. 


2)  La  disminución  de  exergía  en  D  es: 

-A BD  =  (N2-Nl)b, 

Balance  de  exergía  en  el  sistema  D-B: 

ABd  +  ABb  =  —  /[  :(bd  +  Bb  )f  =  ÍBd  +  Bb  );  —  7j 
Siendo  nula  la  exergía  en  el  estado  atmosférico: 

ABB=B2  =  (N2-Nl)bt-I1;bt=li-ha-Ta(s-sa)=-TaSD 


-Rln—P- 


-Rln 


25 

1,013 


:  26,65- 


J 


molK 


-A  Bd  =  (89,4-4,99)- 26,65  =  659,1 kJ 


de  forma  que  Bb  f  =  454,1  kJ 

que  será  la  exergía  realmente  obtenida  en  el  proceso. 
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Así  que  el  rendimiento  exergético  será: 


B 


B,f 


454,1 
-A Bn  659,1 


=  0,688  =  68,8% 


rz+Az  (  T  ' 

3)  h=\ 

\  rU(T2)J 

PQ  =  —ÁU  -  —dU 

=  n2 

(\  f72  ~7’J“7AV ln  ~r~ 

31,15  kJ 

Jz  [  T 

j  JU(Ta)T 

*  a  _ 

B'Bf  =  2  =  454,1-31,15  =  |  422,95  kJ 


Efectivamente,  se  puede  comprobar  que  el  contenido  exergético  final  en  la  botella  sería, 
calculándolo  directamente  en  función  de  los  parámetros  que  definen  el  estado  final: 


B'B,f  =N2[u-ua-Ta(s-sa)+Pa(v-va)}B'BJ  =89,4- 


RT  I11  —  +B.R 

a  p 


'Ta 

r~ 

Pa)\ 

donde 


u  —  ua=  0;  P \  =  =■■■  =  18,148  bar 


Sustituyendo  estos  valores:  B' B  ,  =  422,95  kJ 


que  es  el  mismo  valor  obtenido  por  el  procedimiento  anterior. 
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2.15-  A,  B  y  C  (véase  figura)  son  tres  depósitos  de  volúmenes  constantes, 

paredes  rígidas  y  capacidades  caloríficas  nulas,  y  cuyos  estados  iniciales  son 
los  especificados  en  la  figura,  con  las  válvulas  Li  y  L2  cerradas.  Las  tuberías 
de  conexión  son  suficientemente  largas  para  que  no  haya  transmisión  de  calor 
entre  los  tres  depósitos;  adiabáticas,  y  de  volúmenes  despreciables. 

A,  B  y  C  están  en  contacto  térmico,  respectivamente,  con  tres  fuentes 
térmicas  a  temperaturas  constantes  tA  =  20°C,  íb  =  60°C  y  te  =  0°C. 

Se  abren  Li  y  L2,  y  al  cabo  del  tiempo  necesario  se  establece  un  nuevo 
estado  de  equilibrio.  Se  pide  calcular: 

1 )  Presión  final  de  equilibrio  en  los  depósitos. 

2)  Cantidad  total  de  energía  calorífica  intercambiada  con  las  tres  fuentes 
térmicas. 

3)  Suponiendo  Q4  —  0,2  Q8  =  -0,25  Qc,  calcular  la  exergía  destruida  entre 
los  estados  inicial  y  final. 

Temperatura  ambiental  constante  =  20°C. 


De  las  tablas  del  NH3  saturado: 


t(°C) 

P  (bar) 

v'  (1/kg) 

v"  (1/kg) 

h'( kJ/kg) 

h"  (kJ/kg) 

s'  (kJ/kg K) 

s"  (kJ/kgK) 

20 

8,57 

1,64 

149,4 

275,3 

1  462,3 

1,047 

5,112 

0 

4,12 

1,57 

300 

176,4 

1  443 

0,712 

5,321 

y  de  las  tablas  del  NH3  recalentado,  para  P  =  4,12  bar: 


í(°C) 

v  (1  /  kg) 

h  (kJ/kg) 

5  (kJ/kgK) 

20 

330 

1  495,9 

1,341 

60 

383 

1  592,2 

1,676 
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1)  En  el  estado  final  de  equilibrio  se  igualarán,  en  los  tres  depósitos,  las  presiones  parciales 

ejercidas  por  el  gas,  e  igualmente  por  el  NH3.  La  presión  ejercida  por  éste  último  será,  como 
máximo,  la  de  saturación  correspondiente  a  la  temperatura  de  0°C  (principio  de  la  “pared  fría”), 
quedando  A  y  B  con  NH3  recalentado;  y  C  con  vapor  de  NH3  saturado  a  0°C  y,  si  es  que  así  ocu¬ 
rre,  con  el  NH3  líquido  saturado  “sobrante”. 

vNH  -1,64  1  100 

0,12  =  — — 5 -  =>  vNH  =19,37—  =>  mNH  = - =  5,16kg 

149,4-1,64  NHl  kg  NHi  19,37  S 


Quedarán  en  fase  líquida  saturada: 


5,16- 


1000  500  100 

-  + - h- 


=  0,22% 


300  383  330 

\  / 

que  ocuparán  un  volumen:  0,22-1,57  =  0,3453  1,  despreciable  frente  a  los  1  000  1  de  Ve- 
De  modo  que  el  NH3  se  repartirá  así: 

En  A:  0,303  kg  de  vapor  recalentado  a  20°C  y  4,12  bar. 

En  B:  1,3055  kg  de  vapor  recalentado  a  60°C  y  4,12  bar. 

En  C:  3,5515  kg  de  vapor  húmedo  a  4,12  bar,  cuyo  título  será: 

3,5515-0,22 
f  3,5515 

Por  otro  lado,  siendo  Pf  la  presión  parcial  final  del  gas  en  los  tres  depósitos: 
1000 ■ 2 


273 


=  P 


f  1 00  500  1000  a 


-  +  - 


-  +  - 


293  333  273 


|=>P/  =  1,33  bar 


y  la  presión  total  final  es:  Pf  =  Pf  +  Ps 


1  sat,NH3(0°C) 


,oC.  =  1,33  +  4,12=  5,45  bar 


2)  El  calor  intercambiado  por  el  conjunto  de  A,  B  y  C  será  igual  a  la  suma  de  las  variaciones 

de  sus  energías  internas: 

H¡ A  =5,16-[275,3  +  0,12-(l462,3-275,3)]=2154,54;|py|j1  =8,57-102  -0,l  =  85,7fc/) 


luego 


Del  mismo  modo: 


Uf  =  2 155,54  -  85,7  =  2  070  kJ 
Uf  =  0;  Uf  = 


fi_A.  ttC  _  2  100  1  =2ggkj 


0,4 


U;=U?  +  Uf  =  2  570  kJ 


l  l 


En  el  estado  final: 


I  33  I 0Z 

Usf  =— - (0,1  +  0,5  +  l)  =  532 kJ 

1  0,4  v  7 


U 


NH , 


(o,303  •  1495,9  -  4,12  •  102  •  0,l)J  +  (l,3055  •  1592,2  -  4,12  •  100  •  0,5^  + 
+  (3,33 15  •  1462,3  +  0,22  •  275,3  -  4,12  ■  100  •  1  ff  =  6805 kJ 
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así  que:  Uf=Ugf+U  =  7  337  kJ  -+  Qlot  =  QA  +  QB  +  QL  =  Uf  -U, .=  I  4  767  kJ 


3) 


:  0,303  •  1,341  + 1,3055  •  1,676  +  (3,3315  •  5,321  +  0,22  •  0,712)=  20,47 kJ/K 


sr 


:  5,16- [1,047  +  0,12- (5,112-1,047)]=  1 ,9\96kJ/kg 


De  modo  que: 

1,33  100-0,1 

A  Sg  =  - 


A  SNH}  =  12,55  kJ  /  K 


293 


^3,5  .ln™-lnW 

273  2 


1,33-100-0,5 

333 


333  1 33 

3,5  ln - ln— — 

273  2 


1,33-100-1,  2  M/1C1T;T^ 

+  - - ln - =  0,45  kJ  /  K 

273  1,33 


AS  =13kJ/K 


Por  otra  parte: 


QA=0,2Q=-0,25QL;Qtot=Q' 


1  1 


1  + - 


0,2  0,25 


=  4767fc/ 


QA  =2  383,5  kJ  ;  QB  =  1 1 927,5  kJ  ;  Qc=-9  534kJ 


De  modo  que: 


ASlmiv  -  AS sisl  +ASfiientes  -  13  + 


-2383,5  -11917,5  9534 

-  + - + 


293 


333 


273 


kJ 
=  4 — 
K 


I  =  /'  \.S  =  1 172  kJ 


a  umv 
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2.16-  El  depósito  D  y  las  botellas  (véase  figura)  tienen  paredes  rígidas,  in¬ 

dilatables,  de  capacidad  calorífica  nula  y  perfectamente  diatérmanas.  Todos 
ellos  “están”  en  la  atmósfera,  cuya  temperatura  permanece  constante.  Las 
botellas  están  inicialmente  vacías,  y  D  contiene  etileno  justamente  en  estado 
crítico.  Se  supone  que  el  etileno  cumple  la  ecuación  térmica  de  estado,  o  que 
el  comportamiento  del  etileno  está  regido  por  la  ecuación: 
P  +  A/(T  v2)  =  RT¡  (v-  35),  donde  A,  B  y  R  son  constantes. 

1 )  Obtener  la  ecuación  reducida  correspondiente  a  la  dada. 

Se  abre  la  válvula  v,  y  las  botellas,  inicialmente  vacías,  se  llenan  de 
etileno  procedente  de  D.  Se  pide: 

2)  Presión  final  del  etileno  en  las  botellas. 

3)  Calor  intercambiado  con  la  atmósfera.  A  =  1  250  atm  K  (m3/kmol)2. 

4)  Presión  final  utilizando  el  diagrama  de  factor  de  compresibilidad  genera¬ 
lizado. 


1) 


En  el  pío.  crítico 


A  =  3PCTX 


R  = 


8  Pcvc 
3  Tc 


Sustituyendo  en  la  ecuación  térmica  dada  P  =  P,  Pc,v  =  vr  vc ,  T=  TrTc,  así  como  los  valo¬ 
res  obtenidos  para  A,  B  y  R  en  función  de  las  constantes  críticas  del  gas,  se  obtiene: 


ín  3 

Y  i 

8 

Pr  +  , 

V - 

\=-Tr 

r  3, 

3 
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2) 


Al  final  del  llenado, 


T  =  cte= rc=>rr  =  1 


v  =  3vc  =>vr  =  3 

Sustituyendo  estos  valores  en  la  ecuación  reducida,  se  obtiene  Pr  =  2/3  . 
En  tablas  de  constantes  críticas: 


Pc  =  50,5  atm 


P  =  —  50,5  =  33,7  atm 
3 


3) 


Considerando  el  sistema  cerrado  constituido  por  D  y  el  conjunto  de  botellas: 


qíf=uf-ui;du  = 


Í%'~p 


dv 


2A_ 

7V2 


í 1  1 1 

4  A 

(Vc  2vc  J 

3  Tcvc 

En  la  tabla  de  constantes  críticas:  Tc  =  283  K,  vc  =  0,124  rn /kmol ;  y  sustituyendo  estos 
valores  se  obtiene: 


Qif  =  Nqif  =  47,5  atm  •  m3  =  4  808,5  kJ 


4)  El  volumen  pseudorreducido  será: 

vP,  3  v  P 


v  =■ 


v'r  =  0,8 1 


RTC  RTC 

de  modo  que,  entrando  con  Tr  =  1  y  v'r  =  0,8 1  en  el  diagrama  de  Z  generalizado: 


donde  se  lee: 


Pr  =  0,75  ^ 


P  =  0,75  Pc  =  0,75  50,5  = 


37,875  atm 
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2.17-  En  un  cilindro  con  su  correspondiente  émbolo,  que  puede  desplazarse 

libremente  sin  rozamiento,  se  ha  hecho  inicialmente  el  vacío.  Se  desea  reali¬ 
zar  en  el  cuerpo  del  cilindro  la  mezcla  de  dos  gases,  y  para  ello  se  introducen 
en  él,  a  través  de  sendos  conductos  con  sus  correspondientes  válvulas,  88  g  de 
CO2  a  1  atm  y  17°C,  y  98  g  de  N2  a  3  atm  y  45°C.  Las  condiciones  ambienta¬ 
les  son  Pa  =  1  atm  y  ta=  17°C.  Suponiendo  que  todas  las  paredes  del  cilindro- 
émbolo  son  adiabáticas,  se  pregunta: 

1 )  Trabajo  intercambiado  con  la  atmósfera  al  efectuar  la  mezcla. 

2)  Generación  de  entropía  en  el  interior  del  cilindro. 

3)  Exergía  física  con  trasvasamiento  (de  flujo)  y  sin  trasvasamiento  de  la 
mezcla  formada. 

Una  vez  finalizado  el  proceso  anteriormente  descrito,  se  quita  el  ais¬ 
lamiento  térmico  que  recubría  las  paredes  del  cilindro.  Determinar: 

4)  Calor  intercambiado  con  la  atmósfera  y  flujo  de  exergía  asociado. 

5)  Rendimiento  exergético  del  proceso  total,  desde  que  se  inicia  el  mezcla¬ 
do  hasta  que  cesa  la  transmisión  de  calor.  Comentar  el  resultado  obteni¬ 
do. 

Nota:  Con  el  fin  de  simplificar  los  cálculos  se  podrán  considerar  am¬ 
bos  gases  perfectos  de  cp(N2)  =  29,12  J  /  mol  K,  y  cp(C02)  =  36,08  J  /  mol  K. 


1)  Pf=Pa;PaVf=(Nl+N2)RTf 

Aplicando  el  Primer  Principio  al  volumen  de  control  VC  indicado  en  la  figura,  entre  los 
instantes  inicial  y  final  del  proceso: 

0 -  Wg  =  A Ug  -  Hl  enlr  ->  A U%  =  —PaAV vc  +  Nlh,+  N2h2  ; 

(Ni  +  N2)RTf 


A,!/,  +  N2u2  =  -Pa 


-  ■+■  A',/;,  ■+■  N  2  h2 


80 


BALANCES  DE  MASA,  ENERGIA,  ENTROPÍA  Y  EXERGlA  EN  VOLÚMENES  DE  CONTROL.  RÉGIMEN  NO  ESTACIONARIO 


0^icv,i +  ^2cv,2^f  ~  {N\+N2 Xcp  cyf-N¿pATul+N2cP'2Tu2 
3,5  •  29,12  •  318  +  2-  36,08  •  290 


=*  Tf=- 


98 


88 


5,5-31,48 
3,5 


-  =  308  K 


(N2  =  —  =  3,5;  N2  =  —  =  2;  c=  —  -29,12  +  — 36,80  =  31,48 


28  "  44  '  r  5,5  '  5,5  mol  K 


w; 


vol 

VC 


VE  =  PaAVvc  =  (N2  +  N2)RTf  =  5,5  •  8,31  •  308  •  10~3  =  14,08*/ 


2)  AS  =  ZVjAjj  +  N2AS2  =  Sg 


(  308  0,631 ) 

(  308  ) 

/ 

29,12  ln  8,31  ln 

+  2- 

36,08  ln - 8,31 -Zn 0,364 

= 

63,18— 

l  318  3  j 

290 

K 

3) 


B,=  N [(/? -  ha)~  Ta (s  - sa )]  =  5,5  ■ 


31,48 


308-290-290  ln 


308 

290 


96,15/ 


B  =  B,  +  (P  -  Pa  y  =  £,=>  B  =  96,15/ 


4)  Puesto  que  la  transformación  es  isóbara,  el  calor  intercambiado  coincidirá  con  la  variación 

de  entalpia: 

Q  =  AH  =Ncp  -  7}  )  =  5,5  •  3 1,48  •  (290  -  308)  = 

(•308/  t  \  290  308 

1 — -  yiQ  =  NcnAT  +  TNcnln - =  -3116,7  +  290 -5,5 •  31,48 •  ln - =  96,15/ 

Jt9o(  t  )  p  p  308  290 


-3116,5/ 


B, 


=  96,15  J 


5)  Definiendo  el  rendimiento  exergético  como: 

exergía  obtenida  AB 

r\ei  = - - - = - 

exergía  aportada  o  "gastada"  Ntbt ,  +  N2br  2 

Puesto  que  el  gas  queda  al  final  en  condiciones  atmosféricas  (estado  muerto),  su  contenido 
exergético  final  (exergía  obtenida)  es  nulo,  de  modo  que: 

n„  =  o 

Efectivamente,  siempre  que  se  dé  una  transmisión  de  calor  a  la  atmósfera,  la  exergía  obte¬ 
nida,  que  será  el  contenido  exergético  de  la  energía  calorífica  transmitida  a  Ta,  será  nula.  Por 
ejemplo,  el  rendimiento  exergético  de  un  aparato  eléctrico  de  calefacción  de  una  atmósfera  a  Ta 
constante,  será  nulo. 
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2.18-  En  el  interior  de  un  cilindro  de  paredes  adiabáticas  existe  un  émbolo 

E,  también  adiabático,  que  se  desplaza  sin  rozamientos,  y  cuya  superficie  de¬ 
recha  está  unida  a  un  muelle,  según  el  esquema  de  la  figura.  Dicho  émbolo 
divide  al  cilindro  en  dos  cámaras:  I  y  II. 

La  cámara  I  contiene  un  gas  perfecto  monoatómico,  inicialmente  a 
3  bar  y  350  K,  estando  E  a  una  distancia  de  20  cm  de  la  base  izquierda  del  ci¬ 
lindro.  I  está  conectada  a  una  red  de  distribución  del  mismo  gas,  que  se  en¬ 
cuentra  permanentemente  en  las  proximidades  de  la  línea  de  conexión  con  el 
cilindro,  a  10  bar  y  450  K.  El  gas  entra  ala  través  de  una  válvula  de  lamina¬ 
ción  que  regula  la  presión  a  la  exigida  en  cada  momento  según  la  posición  de 
E  para  el  equilibrio  de  éste. 

La  sección  de  E  es  A  =  1  dm  ,  y  la  constante  elástica  del  muelle 
k  =  5  bar/ m,  siendo  la  fuerza  sobre  E  proporcional  a  la  deformación  (z-zo), 
donde  zo  es  la  correspondiente  a  la  posición  de  E  cuando  el  muelle  se  en¬ 
cuentra  a  tensión  nula. 

Determinar  la  temperatura  final  del  gas  en  I  cuando,  por  el  llenado 
procedente  de  la  línea,  E  se  encuentra  a  z  =  0,6  m  del  extremo  izquierdo  del 
cilindro. 


P  =  k(z  -  zQ  )=>3 bar  =  5^-(0,2 m  -  z0  )=>z0  =  -0,4m 
m 

F  -kx{z-  z0 )  j^i  ~^i(zi  ~zo)|  f|  _Z[-z0  0,6 -  sbar 
kx  =  kA  =  5000N/m \AP2  =  kx  (z2  -  z0  )j  P2  z2-z0  1  — — 


82 


BALANCES  DE  MASA,  ENERGIA,  ENTROPÍA  Y  EXERGlA  EN  VOLÚMENES  DE  CONTROL.  RÉGIMEN  NO  ESTACIONARIO 


^muelle  =  í  '  *1  (z  ~  ^0  )*  =  16007 

JZi  - 

Haciendo  un  balance  de  energía: 

Q-W*  =  A E*vc  +  [m(h  +  ec+ep\-  \m{li  +  ec  +  ep | 

donde:  0  =  0;  W*  =Wmuelle;  AE*VC  =  AU  =  U2  -  [/, ;  m2  =  0;  Aec=Aep  =  0 

En  resumen:  mentr hentr  =  Wmuelle  +(U2-U j  )=> 


’enlr  muelle 


PiVi-PVx 


7-1 


p2v2  py 


RE  RT, 


\J  =  wm„^  +  PlVl  P¡Vl 


7-1 


Sustituyendo  los  valores  dados: 


T2  =  473  K 
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2.19-  Según  la  figura  adjunta:  paredes  y  émbolo  son  rígidos,  indilatables, 

adiabáticos  y  de  capacidad  calorífica  nula.  La  sección  de  E,  que  puede  des- 
plazarse  sin  rozamiento,  es  de  400  cm  .  Inicialmente,  A  y  B  contienen  gas 
perfecto  biatómico  a  la  presión  exterior  (1  kp/cm2)  y  300  K.  Los  dos  resor¬ 
tes,  inicialmente  sin  tensión,  son  elásticos  (F  =  -  kx )  de  constante 
£=10  kp/cm. 

Se  cierra  el  interruptor  I,  y  pasa  corriente  hasta  que  E  se  ha  desplaza¬ 
do  20  cm.  Calcular: 

1 )  Temperaturas  y  presiones  finales  en  A  y  B. 

2)  Calor  generado  por  R,  por  efecto  Joule,  en  el  proceso. 

3)  Se  abre  la  válvula  L  y  sale  gas  lentamente  de  A  al  exterior  hasta  que  se 
equilibran  las  presiones.  Calcular  temperaturas  y  presión  finales  en  A  y 
B,  y  la  fracción  de  masa  de  gas  contenido  en  A  que  sale  al  exterior. 


1) 


TXÁ  ~  a  =  300  K ;  S£=400cm2 

En  B  el  gas  experimenta  una  compresión  adiabática  reversible,  de  modo  que: 


F\,b ^¡Jb  ~  P '■>  Y  - 1>4  y  Pj,b  ~  2,64  kp  /  cm 


K  =  10-^-  =>  F  =  -200  kp  ->  P2A  =  Pi,b  +  2—- 


cm 


3,64 


kp 

cm2 


t  yi- 1  —  t  i/r-i 

Il,Brl,B  ~12,By2,B 


T2  B  =  395,85  K 
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^LA^L A  _  ^2,A^2,A 
^1  ,A  a 


T2  A  =  1 638  K 


2) 


A  UB  =  WAB  =  PimVi-b  PibVib  =  ■  ■  ■  =  12  800  kp  •  cm  =  1 254,4  J 


Y-l 


WA2  =  WA  g  +2— kx2  =  ■■■  =  16800kp  cm 


Qf  =  W1/  +  {u2  -  U\)=-  ■  •=  195200 kp  ■  cm  =  19,13 kJ 


3) 


p  (i— y)/y  rj-,  _  p  (i— y )/ y  ^ 

r3,A  13,A~r2,A  12,A 


T3A=1 132,4  K 


A>,a  —  1  kp  /  cm  ;  T3B  —  Tl  B  ;  P3B  —  PlB 


N, 


W i 
i? -300 


N,-Nsa 


N, 


R- 1132,4  IV, 


:  0,74  : 


74% 
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2.20-  Por  una  tubería  calorifugada  fluye  aire  en  condiciones  ( Pe,Te ).  Dicha 

tubería  está  conectada  a  un  pequeño  depósito  de  paredes  adiabáticas  I  de  vo¬ 
lumen  V¡  a  través  de  la  válvula  A.  A  su  vez,  el  depósito  I  está  conectado  a 
través  de  la  válvula  B  con  otro  depósito  más  grande  II  de  volumen  V¡¡  y  de 
paredes  también  adiabáticas. 

Inicialmente,  cuando  A  y  B  están  cerradas,  I  contiene  aire  a  P¡  y  77, 
mientras  que  II  está  vacío. 

Se  abren  simultáneamente  ambas  válvulas,  permitiendo  el  paso  de  un 
gasto  m,  el  mismo  a  través  de  A  y  B,  que  se  mantiene  constante.  Se  pregunta: 

1 )  Presión  y  temperatura  en  I  al  cabo  del  tiempo  z  de  abrirse  las  válvulas. 

2)  Obtener  la  ecuación  diferencial  que,  una  vez  integrada,  permita  conocer 
la  temperatura  en  II  al  cabo  del  tiempo  z. 


1) 


dUyC  ,  ,  dT  _  dm  .  _  .  _ 

— —  =  m  h  -  mshs ;  mcv  —  +  7c,  —  =  mcT  -  me  T 
dz  dz  dz  H  H 


dT  . ,  \  dT  m 

m—  +  ym(T  -  Te  )=  0^  =  -y — <7z=> 

dz  T  -Te  m 


ln  ~  =  -y—z^T  =  Te  +  (77  —  Te  )e 

T,  -  Te  m 


m 

-r—z 

m 


siendo 


m  - 


P,V, 

RJ, 


2) 


dU  dT  dmD  . 

- mh  =0;  mnc, - vcT — —  —  cmT  n  =  0 

dz  '  D  v  dz  v  dz  p  e’D 


siendo 


m 


'■o  =  mz;  TeD  =  T 
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.  dT  i 

mz - Vi  -  Y 

dz  1 


-r—z 

-Y—z 

Te+(T,-Te)e 

m  =  0 ;zdT  +  T dz,  -  y 

dz  =  0 


-Y—z 

d(Tz)~ 

Te  +  iL-T^ 

í/c  =  0 
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2.21-  En  el  depósito  D  (véase  figura),  que  está  en  contacto  térmico  perfecto 

con  A  a  través  de  la  pared  diatérmana  p,  hay  vapor  húmedo  de  agua  que  se 
mantiene  a  la  presión  de  150  kp/cm  constantemente.  La  válvula  L  está  ini¬ 
cialmente  cerrada. 

A  contiene  340  g  de  NH3 ,  ocupando  un  volumen  inicial  de  200  1,  y 
que  se  supone  cumple  la  ecuación  térmica  de  Van  der  Waals  en  todos  los  es¬ 
tados  del  proceso. 

B  tiene  un  volumen  inicial  de  400  1,  y  contiene  un  gas  perfecto  biató¬ 
mico  inicialmente  a  450  K. 

El  émbolo  E,  adiabático,  puede  desplazarse  sin  rozamiento.  El  resto 
de  paredes  y  conducciones  son  asimismo  adiabáticas,  indilatables  y  de  capa¬ 
cidad  calorífica  nula.  El  volumen  de  la  turbina  T  se  supone  despreciable. 

Se  abre  L,  que  permanece  abierta  hasta  que  se  duplica  el  volumen  de 
A,  produciéndose  un  derrame  suficientemente  lento  y  observándose  que  la 
temperatura  en  el  punto  1,  a  la  salida  de  la  turbina,  permanece  constante¬ 
mente  igual  a  300  K.  Se  pide: 

1 )  Masa  de  vapor  condensada  en  E. 

2)  Trabajo  técnico  obtenido  en  la  turbina. 

Datos:  Las  ecuaciones  térmica  y  energética  para  un  gas  de  Van  Der 
Waals  son,  respectivamente:  [P  +  (a!  v2)]  (v-6)  =  R  T  y  u  =J{T)-a/ v. 


1) 


m,  A  =  340  g  =  =  20  mol  NH3 ; 


u 


=  10 


1 

mol 


De  las  tablas  correspondientes: 

7X150  kp  /  cm2)  =  613,6  K ;  a  =  4,194atm(l/mol)2 ;  Z>  =  0,073 1  /  mol 
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n  0,082  -616,6  4,194  c  t 

P,  ,  = - =  5,026  atm  ;  P1 ,, 

A  10-0,0373  100  ’A 


W: 


NH , 


C  .  ,  v0  —  b 

' 1 

1  ' 

Pdv  =  RT  In  — - a 

41,2  V|  —  b 

,V> 

v2y 

=  34,76 


2,5098  atm 
atrnl 


mol 


WNH  =  20  •  34,76  =  695,2  atm  1 


u2—u  |  =  a\ 


' NH 
\ 


=  2  ~U\=  20(h2  —  U\ )  =  4,194 atml 


1  1 

v,  v2^ 

Q  =  (u2-Ul)+Wl2  =  699,394 atml  =  70570,221/ 
De  las  tablas  del  H2  O  saturada: 

r(150  kp/cm2)  =  243,1  — 


Por  tanto: 


,WH,0  cond.  _  —  20  ! 

2  r 


2)  Aplicando  el  Primer  Principio  al  volumen  de  control  indicado  en  la  figura  con  trazo 

discontinuo,  entre  los  estados  inicial  y  final: 

Q-(Wl+Wvol)=AUvc-Hl 


Siendo  la  expansión  en  D  adiabática  reversible: 


T2  =  450- 


5,0265 

2,5093 


~0,4 

NT4~ 


=  369,01 K 


PV  PV 

y  empleando  las  expresiones  U  = - ;  H  =  y - 

y-1  y-1 


-W,  + 695,2  = 


200 -2,5099 -400 -5,0260 
04 


-301 


400-5,026 

450 


200-2,5099^1 1,4 
369,01  J04 


obteniéndose 


Wt  =  1203,71  atm /I 
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2.22-  En  la  figura  se  representa  un  recipiente  cilindrico  de  longitud  4 L  y 

.  O  . 

sección  L  .  La  longitud  natural  del  muelle  (cuando  su  tensión  es  nula)  es  AL, 
siendo  K  su  constante  de  recuperación  ( F  =  -Kx ). 

El  émbolo  E  es  delgado,  rígido,  adiabático,  y  se  puede  desplazar  sin 
rozamiento.  Todas  las  paredes  son  adiabáticas  excepto  aa.  E  divide  al  cilin¬ 
dro  en  dos  cámaras:  llamaremos  A  a  la  de  la  izquierda,  y  B  a  la  de  la  derecha. 

1)  Previamente  se  hace  el  vacío  completo  en  el  cilindro.  Con  vi  y  v2  cerra¬ 
das,  se  introduce  en  A  gas  atmosférico  hasta  que  E  se  desplaza  L.  A  con¬ 
tinuación  se  suministra  calor  lentamente.  Determinar  la  energía  calorífica 
Q\  necesaria  para  que  su  volumen  se  duplique. 

2)  Con  v  cerrada,  se  abren  vi  y  v2  hasta  que  se  establece  el  nuevo  estado  de 
equilibrio,  en  cuyo  momento  se  cierran.  A  continuación  se  abre  v  hasta 
que  E  se  vuelve  a  desplazar  L,  momento  en  el  cual  se  cierra  v  y,  segui¬ 
damente,  se  suministra  calor  hasta  que  el  volumen  de  A  se  duplica.  Cal¬ 
cular  la  Q2  necesaria. 

3)  En  el  estado  final  anterior,  se  aísla  térmicamente  la  base  aa  y  se  abre  v2 . 
Calcular  a  qué  distancia  X de  aa  se  quedará  E  en  el  equilibrio  final. 

4)  Aplicación  numérica:  K  =  1  000  N/m  ;  L  =  60  cm  ;  y  =  1,4  ;  Po  =  1  bar. 


Nota:  analizar  cuidadosamente  el  desarrollo  de  la  resolución  expuesta.  No  se  explica 
detalladamente  el  razonamiento  hecho  en  cada  paso:  ello  hará  su  exposición  más  breve  y  su  in¬ 
terpretación  más  interesante  y  pedagógica. 


1) 


Q{=W  +  (uf-Ul)=j2¡Kld¡  + 


^LS-^LS 

s  s 


Y- 1 
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2) 


3) 

4) 


P0(4L)r=P1B(3L)r=>P11,=P0 


/4V 

V  ^  y 


.  p  A  _  p  5  .  _  p 

>  M  -  M  "i  T~  “  M) 

Lr 


3  K 


/;,(4í-lr  =  r‘l2Lf-r‘  =  +  fi’'  =  />„  2 ' 

L  L 


Q2=AUa  +  Wab=AUa  +  (aUb+AEm)= 
Sustituyendo  y  operando: 


_  fev2A  -  )+  fev,*  -  X* ) ,  r2v 


y-1  Jt 


Qi 


4P0Lf 


y-1 


2r  • 


/4  V 

y 


+  3KÍ/ 


1 

— +  — 
2  y 


1 


Naturalmente  se  comprueba  que,  en  el  caso  particular  P0  =  0,  se  obtiene  Q2-Q 


1  • 


Ecuación  que  define  X: 


A _ 1aJ 

II 

CA 

f  KX) 

L_ _ L\ 

xy 

Sustituyendo  los  valores  numéricos  dados  se  obtiene: 


<2,  =  3  240  J  ;  Q2  =  250  144  J  ;  124,18  =  36Z1’4  +  -»  X  =  2,316  m 

(por  tanteo) 
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2.23-  Se  quiere  cargar  un  depósito  de  100  m3  de  capacidad  con  propano.  La 

carga  se  realiza  en  un  ambiente  isotermo  cuando  la  temperatura  es  de  20°C, 
considerando  las  paredes  del  recipiente  perfectamente  diatérmanas.  Se  prevé 
que,  durante  el  día,  el  depósito  puede  alcanzar  la  temperatura  de  70°C,  ya  que 
está  a  la  intemperie.  Para  evitar  el  peligro  de  explosión  se  quiere  que,  en  estas 
condiciones,  quede  en  el  depósito  un  5%  de  espacio  libre  por  encima  del  lí¬ 
quido. 

Determinar  la  masa  de  propano  que  debe  haber  en  el  depósito,  así  co¬ 
mo  el  nivel  del  líquido  al  terminar  la  carga. 

o 

Datos:  densidad  del  C3H8  líquido,  en  kg/m,  midiendo  t  en  °C: 
d=  532,6-  1,62 1 ;  volúmenes  específicos  del  vapor  saturado: 
v'Vc  =  16,5  1/kg  ;  v"2ooc  =  55  1/kg. 


[1J 


[2] 


que  es  el  volumen  que  deberá  ocupar,  como  máximo,  el  líquido  una  vez  completada  la  carga  a 
20°C. 
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2.24-  Tenemos  un  calorímetro  E  (ver  figura)  adiabático,  cuya  capacidad 

calorífica  C,  que  es  desconocida,  queremos  calcular.  Para  ello,  se  introduce 
en  E  un  pequeño  recipiente  R  rígido,  indilatable,  de  paredes  diatérmanas  y 
capacidad  calorífica  nula,  cuyo  volumen  es  20  cm3,  lleno  completamente  de 
agua  líquida,  cuyos  volumen  específico  y  calor  específico  se  supondrán: 
v  =  1  1  /  kg  y  c  =  1  cal  /  g  °C,  ambos  constantes. 

R  comunica  con  un  tubo  con  su  llave  L  (inicialmente  cerrada)  con  un 
gran  depósito  que  contiene  un  gas  completamente  seco.  Cuando  la  temperatu¬ 
ra  marcada  por  el  termómetro  se  estabiliza,  éste  marca  t\  =  41,5°C. 

Se  abre  L  y,  al  cabo  del  tiempo  suficiente,  se  estabiliza  de  nuevo  la 
temperatura,  marcando  el  termómetro  ti  -  10,9°C. 

Admitiendo  que  el  calor  de  vaporización  del  agua  es 
r(cal/g)  =  616,7-0,733-/(oC)  =  a-bt,  calcular  la  capacidad  calorífica  C  del 
calorímetro. 


Al  abrir  L,  el  agua  en  R  comenzará  a  vaporizarse,  proceso  que  ocurriría  en  tanto  D  no 
estuviera  saturado  de  humedad.  Supongamos  que,  en  un  instante  z,  la  masa  de  agua  que  queda  en 
R  es  m;  y  la  temperatura,  t.  (Suponemos  que  L,  poco  abierta,  permite  que  el  agua  se  vaporice 
lentamente  y,  en  todo  instante,  se  establezca  el  equilibrio  térmico.)  En  el  siguiente  dz  se  vaporiza¬ 
rá  una  masa  de  agua  dm,  y  la  temperatura  variará  en  dt : 


(a  -  bt\-  dm)=(C  +  m\-  dt 


dm 

rh  dT 

r 

m\ 

C  +  m  • 

*'i  a-bt 

'  a-bt{  ' 

-i 

b 

-1 

a-bt •> 

Para  los  valores  dados: 


C  =  373,73  cal/°C 
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2.25-  Un  recinto  cerrado  de  paredes  adiabáticas  e  impermeables  está  lleno 

de  aire  (considerado  G.P.  de  exponente  adiabático  y)  a  una  presión  P\ ,  menor 
que  la  Pa  atmosférica  exterior,  pues  se  ha  vaciado  parcialmente  para  realizar 
en  él  cierto  experimento;  y  a  temperatura  T\. 

Se  produce  una  perforación  en  la  pared  del  recinto,  y  el  aire  atmosfé¬ 
rico,  que  está  a  la  temperatura  Ta ,  penetra  en  el  recinto. 

Se  pide  calcular  la  temperatura  del  aire  en  el  interior  cuando  la  presión 
alcance  en  él  el  valor  P2 . 

Aplicación  numérica:  y  =  1,4  ;  T\  =  Ta  =  300  K  ;  P2/P1  =  2. 


Haciendo  un  balance  de  energía  al  VC  definido  por  las  paredes  del  depósito  entre  los 
instantes  inicial  y  final  del  proceso  considerado: 

Q-WVC  =  AUVC  +  Hsal-Hentr;  0  =  0;  Wvc=0 

0  =  {m2u2  -  mxux )-  (m2  -  m,  )ha  => m2 (u2  -  ha )  =  m,  (m,  -  ha ) 

py  py  ^  ^  ^  cP  .. 

mi =  ;  "o  =  ;  u' =  A7! ;  «2  =  cj2 ;  K  =  cPTa ;  —  =  y 

Sustituyendo: 


(cvr2-ci,7;)=^(cv7;-cpr>  t2 


ypy  PJ i 


Aplicación: 


U  =  350  K 
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2.26-  A  y  B  (véase  figura)  son  dos  depósitos  de  igual  volumen,  indilatables 

y  de  paredes  perfectamente  adiabáticas.  Están  unidos  por  una  conducción, 
cuyo  volumen  es  despreciable,  también  perfectamente  adiabática,  como  lo  es 
asimismo  la  válvula  v,  que  está  inicialmente  cerrada. 

B  está  vacío,  y  A  contiene  una  cierta  masa  de  G.P.  cuyo  exponente 
adiabático  es  y. 

Se  abre  parcialmente  v,  y  pasa  gas  de  A  a  B  lentamente,  de  modo  que 
la  expansión  del  gas  en  A  se  puede  considerar  isoentrópica,  hasta  que  se 
igualan  las  presiones  en  A  y  B.  En  ese  momento  se  cierra  v,  con  lo  que  se  im¬ 
pide  todo  flujo  másico  y  energético  entre  A  y  B. 

1)  Calcular  la  relación  TbITa  entre  las  temperaturas  absolutas  del  gas  en 
ambos  depósitos,  en  función  de  y.  Aplicación:  y  =  1,4. 

2)  Los  parámetros  iniciales  son  tales  que,  establecida  la  igualdad  de  presio¬ 
nes,  queda  en  B  una  masa  de  =  1  mol  de  gas.  Calcular: 

a)  Número  de  moles  de  gas  que  había  inicialmente  en  A. 

b)  Destrucción  de  exergía  en  el  proceso,  tomando  R  =  2  cal  /  mol  K. 
Temperatura  atmosférica:  Ta  =  300  K. 


1)  Siendo  P0  la  presión  inicial  en  A,  y  P\  la  presión  final  común  en  A  y  B,  aplicando  el 

Primer  Principio  a  la  masa  de  control  (contenida  inicialmente  en  A)  entre  los  estados  inicial  y 
final  del  proceso: 


Q  =  AU  +  W ;  Q=W  =  0  =>  At/  =  0 


p<y  W  ,  W 

y  - 1  y  - 1  y  - 1 
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Al  ser  isoentrópica  la  expansión  en  A: 


T  p  ( l_7  )/y  _  7^ 

1  0r0  -  1  A 


V1  -r)/r 


v2y 


>iA.  = 


[1J 


Balance  de  masa: 

P0V  _  P0V/2  +  P0V/2  _  1 


T0  Ta  Tb 


1  1 

-  + 


T0  2r02(1“Y,/y  2  Tb  Tq  2-2(v_1)/y 


[2] 


Dividiendo  [1]  y  [2J: 


T 

1  B  _ 

l 

T 

1 A 

2Vy_i 

(y=l,4)l 

1,561 


2)  a) 


P0V  =  NaRT0 


-2Lv  =  nrr 


2-2(y~1>/y 


,=>2  =  22A(2-2ír-1^W 

Nr  V  ^ 


na=- 


Nf 


1-2 


-1/7 


=  2,56  lmoí 


b)  Dado  que  la  expansión  en  A  es  isoentrópica  y  que  no  hay  intercambio  de  calor  con  el  exte¬ 
rior,  el  incremento  total  de  entropía  del  universo  será  el  que  corresponda  a  la  masa  de  gas  NB 
entre  sus  estados  inicial  y  final: 


ASuniv  ~  Nb 


1  ,  Tr  ,  B,/2  X 

cnln  —  —  Rln— — 


=-.=  3,1167^ 
K 


Según  Gouy-Stodola: 


7  =  TAS, 


a  umv 


935  cal 
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2.27-  A,  By  C  son  tres  depósitos  iguales,  indilatables,  de  paredes  perfecta¬ 

mente  adiabáticas  y  capacidad  calorífica  nula,  de  V=  100  1.  La  tubería  t  y  la 
válvula  v  están  perfectamente  aisladas  térmicamente  y  tienen  un  volumen 
propio  despreciable.  Inicialmente  v  está  cerrada. 

Estos  depósitos,  empleados  habitualmente  por  una  empresa  de  mante¬ 
nimiento  de  instalaciones  frigoríficas,  contienen  refrigerante  R-12,  inicial¬ 
mente  a  Ta  =  290  K.  Las  masas  contenidas  en  cada  uno  de  los  depósitos  son: 
niA  =  17,4703  kg,  ms  =  58,823529  kg  y  mc=  101,1 12235  kg.  Se  pide: 

1 )  Cuáles  son  las  presiones  y  títulos  de  vapor  iniciales  en  cada  depósito. 

A  continuación  se  cierran  los  interruptores  i  (las  R  son  resistencias 
puras)  y  permanecen  cerrados,  en  cada  depósito,  justamente  hasta  que  se  llega 
al  equilibrio  monofásico  en  cada  uno  de  ellos: 

2)  Cuáles  son  la  temperatura,  la  presión  y  el  título  en  cada  depósito  en  el 
momento  de  abrir  cada  i.  Explicar  los  procesos  que  tienen  lugar. 

3)  Para  A,  calcular  la  energía  eléctrica  disipada  por  efecto  Joule  en  R  du¬ 
rante  el  proceso  y  el  rendimiento  exergético  del  mismo. 

4)  Se  abre  v  (una  vez  abiertos  los  i  de  A  y  C):  encontrar  el  título  de  vapor 
de  la  masa  de  R-12  contenido  en  el  conjunto  de  A  y  C. 


1) 


0,1 

17,4703 


m 


=  0,005724 - ; 

kg 


- — - =  0,0017-^— 

58,823529  kg 


=  —  = - — - =  0,000989— 

mc  101,112235  kg 
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De  la  tabla  del  R-12  saturado  obtenemos  los  valores: 


T(  K) 

P  (MPa) 

v'  (m3/kg) 

v"(m3/kg) 

h'  (kJ/kg) 

h"  (kJ/kg) 

y'  (kJ/kg  K) 

s"  (kJ/kg  K) 

290 

0,5183 

0,000746 

0,03362 

80,7 

223,37 

0,3308 

0,8228 

360 

2,628 

0,000989 

0,005724 

157,27 

241,86 

0,5604 

0,7953 

385,17 

4,116 

0,0017 

0,0017 

209,51 

209,51 

0,6950 

0,6950 

y  se  comprueba:  vA  =  v"(360K);  vB  =  vc(385,17  K) ;  vc  =  v'(360K) 

de  modo  que  la  representación  de  los  estados  inicial  y  final  en  los  tres  procesos  isócoros,  sería: 


Así  que,  sustituyendo  valores  numéricos: 


_  0,005724-0,000746 
11  “  0,03362-0,000746 


0,15143 


y  análogamente  se  obtienen: 


xR¡  =  0,029 


xc¡  =  0,0074 


e,  igualmente:  TA¡  =  Tfí¡  =  Tc¡  =  290  K ;  PA¡  =  PB¡  =  Pc¡ 


Ps( 290  K)  = 


5,183  bar 


2)  De  la  figura  se  desprende  claramente  cuáles  son  los  estados  finales  del  proceso  en  cada 

depósito,  de  modo  que: 

(líquido  saturado) 


:  1 


(vapor  saturado  seco) ; 


xc,  =  0 


0,017-0,000989 

0,05724-0,000989 


0,15016 


y: 


Pa2  ~  Pb2  ~  Pe. 


P2  =  26,28  bar  ;  T.  =TB  =  Tc, 


P  =  360  K 


Para  B  en  el  punto  crítico: 


P,  =41,16  bar  ;  T  =  385,17  K 


3)  WA  =  q\2  =  («2  -  »1  )a  =  i(h2  -  P2V)~  Oh  -  J>)]A  =  hA2  -  hAt  -  VA  (P2  ~  P1 ) 
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kj  h,  -  80,7 

h.  =241,86—;  xA  =0,15143  =  — - - 

A2  kg  Al  223,37-80,7 


kl 

h.  =102,3041 — 
kg 


/  \  k  I 

,  (P2  ~Pi  )=-•=  12,076  — 
kg 


Qa 2  =  mA  (ua,  ~  ua,  )=•'•=  2222,6 kJ 


2 

'?«  =  Ba  =  1‘a  ~TasA  +  PavA  ]|  =  Va  -  Ta  t  a2  - )+  pa  (vAl  -  VA¡  ) 

Qa 


sA¡  -0,3308 
0,8228-0,3308 


:  0,4053 


kJ 


kgK 

_  _ 
x  1  o 


/'(360  K)  =  0,7953 


kJ 

kgK 


1,2 

9Á 


0,113 


4) 


XA+C  ~ 


17,4703 

17,4703  +  101,112235 


0,14733 
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2.28-  D  (véase  figura)  es  un  depósito  de  almacenamiento  de  butano  de 

100  m  ,  de  paredes  rígidas,  perfectamente  diatérmanas  y  capacidad  calorífica 
nula,  que  contiene  inicialmente  10  000  kg  de  butano. 

•  i 

C  es  la  cisterna,  de  10  m  de  capacidad  y  carga  máxima  útil  de 
5  500  kg,  cuyas  paredes  son  como  las  de  D.  Inicialmente  contiene  solamente 
vapor  saturado  seco  de  butano,  y  está  sobre  la  plataforma  pp  que  limita  la 
carga  a  su  valor  máximo. 

Mediante  una  máquina  alternativa  M  (cuyo  funcionamiento  se  inter¬ 
preta  fácilmente  en  la  figura)  que  funciona  reversiblemente,  como  se  supone 
todo  el  proceso,  se  trasvasa  butano  hasta  que  la  cisterna  recibe  su  carga  útil 
máxima. 

La  temperatura  atmosférica  de  300  K  es  constante  durante  todo  el  pro¬ 
ceso.  Se  pide: 

1 )  Título  de  vapor  inicial  del  butano  en  D  y  masa,  en  kg,  de  butano  conteni¬ 
do  inicialmente  en  C. 

2)  Cantidad  de  energía  calorífica  que  intercambia  D  con  la  atmósfera  du¬ 
rante  el  proceso  de  carga. 

3)  Trabajo  de  M  durante  el  proceso. 


1)  De  la  correspondiente  tabla  del  butano  se  obtiene: 


T(K) 

P  (MPa) 

v'  (m3/kg) 

v"  (m3 /kg) 

h"-h'  (kJ/kg) 

300 

0,2559 

0,001753 

0,1541 

356,46 

v 


D 

I 


100 
10  000 


0,01-0,001753 

0,1541-0,001753 


0,054133 
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1  0,1541 

Esta  cuestión  es  la  misma,  prácticamente,  que  la  resuelta  en  el  problema  2.4-,  apartado  2), 
y  que  resolveremos  según  el  segundo  procedimiento  allí  empleado,  que  es  más  sencillo: 

Pasarán  a  C:  m  =  5  500 -  64,893  =  5  435,107  kg  de  butano 


64,893  kg 


Si  salen  m  kg  de  vapor,  cuyo  volumen  es  m  v",  para  que  siga  el  equilibrio,  habrán  de  vapo¬ 
rizarse  X  kg  de  líquido,  de  forma  que  debe  cumplirse  (piénsese  detenidamente  esta  expresión): 

v" 

mv"+X  v'=  X  v  =>  X  =  m - 

-  v"-v' 


De  modo  que,  dado  que  el  proceso  es  isóbaro,  la  aportación  de  calor  habrá  de  ser  la  ental¬ 
pia  de  vaporización  de  X kg  de  líquido  saturado  a  esa  presión: 


Q  =  X(h"-h')  = 

y  sustituyendo  valores  se  obtiene: 


m- 


V-V 


(h"-h') 


Q  =  1959,7  MJ 


3)  Se  supone  que  el  funcionamiento  de  M,  como  todo  el  proceso,  es  reversible.  El  trabajo 

neto  intercambiado  por  M  con  la  atmósfera  será  nulo,  supuesto  un  número  entero  de  emboladas, 
dado  que  en  cada  ida  del  émbolo  se  intercambiará  el  mismo  trabajo,  y  de  signo  opuesto,  que  en 
cada  vuelta.  Igualmente,  el  trabajo  de  trasvasamiento  del  butano  es  nulo,  ya  que  la  presión  en  D  y 
C  es  constantemente  igual  en  ambos  depósitos,  igual  a  la  de  saturación  a  la  temperatura  de 
300  K. 


En  resumen: 
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2.29-  El  conjunto  representado  en  la  figura,  de  paredes  rígidas,  adiabáticas  y 

de  capacidad  calorífica  nula,  comprende:  un  depósito  D  lleno  de  N2 ,  que  se 
supone  gas  perfecto  biatómico;  otro  depósito  E  lleno  de  un  líquido  práctica¬ 
mente  incompresible  y  no  volátil;  una  tubería,  de  volumen  despreciable,  que 
comunica  con  el  regulador  de  presión  R,  y  una  válvula  A. 

Inicialmente,  con  A  cerrada,  el  N2  se  encuentra  en  D  a  40  kp  /  cm2  de 
presión  absoluta  y  60°C.  R  mantiene  en  todo  momento  una  presión  absoluta 
constante  de  7  kp  /  cm  sobre  el  líquido. 

Se  abre  A,  lo  que  permite  que  el  N2  fluya  lentamente  trasvasándose  de 
D  a  E,  permaneciendo  abierta  hasta  que  el  volumen  de  líquido  medido  a  la 

i 

salida  de  E  es  de  0,25  m  . 

Calcular  el  volumen  de  D  y  las  temperaturas  finales  del  gas  en  D  y  E. 

Nota:  Supóngase  despreciable  el  calor  intercambiado  en  E  entre  el  gas 
y  el  líquido,  al  igual  que  Aec  y  Aep. 


a)  Desde  el  punto  de  vista  de  sistema  cerrado,  aplicando  el  Primer  Principio  a  la  masa  de 
control  constituida  por  el  N2  entre  los  instantes  inicial  y  final  considerados: 

QiJ=0  =  Uf-Ui  +  WiJ  =*  Ui-Uf  =  Wif  =  VsalPE  =* 


40Ko 

1,4-1 


7(Ed+0,25) 

1,4-1 


=  7  •  0,25=> 


VD  -  0,07424/n3 


b)  Desde  el  punto  de  vista  de  sistema  abierto,  aplicando  el  Primer  Principio  al  VC  definido 
por  las  paredes  de  D,  con  su  sección  de  salida: 


Q—Wyc  —  Ai/  vc+H  2 


-//,=>  0-0  = 


ivn 


40  Vn 


1,4-1  1,4-1 


+  1,4 


0,25-7 

1,4-1 


VD  =  0,07424  m3 
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En  D  el  N2  experimenta  una  expansión  isoentrópica: 


Tp(i-r)lr  =cte-=>7 ’/  =(273  +  60)- 


40 


v  '  j 


-0,4 

1,4 


202,38 K 


Balance  de  masas  del  N2: 


40-0,07424  7-  0,07424  7  -0,25 


333 


202,38 


Te  =  275,6  K 
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2.30-  Por  una  tubería  circula  vapor  de  agua  saturado  a  t=  181,35°C.  Se  de¬ 

riva  una  pequeña  línea  de  m  =  96  kg/h  que,  a  través  de  una  válvula  de  lami¬ 
nación,  se  introduce  en  un  conjunto  cilindro-émbolo  de  sección 
A  =  2  600  cm2,  con  paredes  rígidas,  adiabáticas  y  capacidad  calorífica  nula, 
que  contiene  inicialmente  una  masa  de  10  kg  de  agua  a  7j  =  Ta  =  25°C  y 
P\  =  Pa  -  1  atm. 

Entre  el  émbolo  y  las  paredes  del  cilindro  hay  una  fuerza  normal  de 
apriete  N=  670  kp,  siendo  el  coeficiente  de  rozamiento  entre  ambos  (i  =  0,2 
(estático  =  dinámico). 

1 )  Se  abre  la  válvula,  y  se  mantiene  abierta  durante  1  min.  Se  quiere  calcu¬ 
lar  la  temperatura  del  agua  en  el  interior  del  cilindro  en  el  momento  del 
cierre,  el  volumen  del  mismo  y  el  trabajo  intercambiado  con  el  exterior. 

2)  Expresión  de  la  exergía  destruida  durante  el  proceso. 

3)  Si  existiera  una  máquina  capaz  de  realizar  el  proceso  reversiblemente, 
¿cuál  sería  el  estado  del  agua  en  el  cilindro  al  final  del  proceso,  y  cuál  el 
trabajo  total  obtenido? 

Nota:  el  agua  líquida  subsaturada  se  podrá  considerar  de  densidad 
constante  1  g/  cm3  y  calor  específico  constante  1  cal/g  K. 


1)  Una  vez  se  abre  v,  la  presión  aumenta  en  el  cilindro,  y  el  émbolo  “tiende”  a  moverse  hacia 

la  derecha;  aparece  entonces  la  fuerza  de  rozamiento,  que  llegará  a  su  valor  máximo  Fr  =  g  N, 
instante  en  que  el  émbolo  comenzará  a  desplazarse.  En  ese  instante  la  presión  en  el  cilindro,  que 
permanecerá  constante,  será: 


Pi 


F  F 
P+-t-  =  £+-*-  = 


•  =  U 


kp 

cm2 
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Las  condiciones  a  la  entrada,  supuesto  el  equilibrio  local,  serán: 


te  =  t,=  181,35°C;  he  =  h",  =  663,53  kg/cnr 

{tabla) 

Balance  de  energía  al  VC: 

Q\,2  ~W\V2  =aUi  -mehe=>-Paiy2  —Vl)=  (m2u2 -mxux)-{m2 -mx)he 


[1J 


[  Se  podría  haber  escrito  “desde  dentro”: 


Ki  =  |  [dv  -  |wr|1>2  =  p2iy 2  -  vx )- Fr 


V2-V¡ 


P2-fív2-v1)=pa(v2-ví) 


que  es,  efectivamente,  el  mismo  valor  del  trabajo  volumétrico  de  [1], 


“  Pa  (m2v2  ~  m\v\  )  =  (m2u2  ~  m\u\  )-  (m2  ~  ml  X=> 

P2  -  jn2v2  +  Pxmx\\  =  m2(h2  -  P2v2)-mx{hx  -  Px\\)~  (m2  -  m, )he 
_  ( m2  -  m¡  )he  +  n\hx  Fr  _  1,6  •  663,53  +  10-25  Fr 


-  +  —  v. 


11,6 


H - V'y 


y  sustituyendo: 


h2  =113, 073 1  +  1, 5686634  v2 


1 

l 

^  v2  ~  v'  ' 

lh"~h' Al  kp/cm2  1 

//  / 

V  —  V  1 

v  A 

J\,\kp/cm¿ 


De  las  tablas  correspondientes,  a  1,1  kp/cm  : 


IcT  IcT  m3  m3 

h' ~  423,3 — ;  /¡"=2  677  — ;  v'«  0,001044 - ;  v"®  1,618 - 

kg  kg  kg  kg 

Sustituyendo  en  [3]  la  expresión  [2]  y  los  valores  [4]  se  obtiene: 

v'<  v2  =  0,0388  <v" 

de  modo  que  el  estado  final  corresponderá  a  un  vapor  húmedo  a: 


t  =  t,  =iorc 

;V2  =  m2v 2  ® 

0,45m:i 

;W$  =  Pa  (V2 -Vx)=  44,57 1 3 kJ 

[2] 

[3] 

[4] 


2)  Según  la  expresión  de  Gouy-Stodola: 

1  =  TaASuniv  =  Ta  fe  “  ^1 ) =  Ta  \>n2S2  ~  K«l  +  (m2  ~  » h  )V,1}=  Ta  K  (Sc  ~  h  )“  m2  (Se  ~  *2  )] 


3)  En  este  caso,  dada  la  total  reversibilidad  del  proceso,  la  entropía  del  universo  permanece 

constante: 


/  s.  mlsl+mese 

AS univ  =  0  =  m2s2  -  [mls1  +  mese  J=>í2  = - =  In 


273  +  25  0,0867 tCal 


273 


kg 
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s  ~  1,5698  =>  s2  ~  0,292041  (<  í'  2 )  =  líquido  subsaturado 

e  z  1,1  kp/cm  1 _ 


Igualmente 

donde 

Por  tanto: 


-  W rev  =  ( m2u2  ~  m\U\ )-  mehe 
u2  ~  92,6  cal  /  g ;  ~  25  cal  /  g 
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2.31-  A  y  B  (véase  figura)  son  dos  depósitos  de  paredes  perfectamente  dia¬ 

térmanas,  rígidas  y  capacidad  calorífica  nula.  Sus  volúmenes  son  Va  =  V  y 
Vb  =  3V. 

Inicialmente  la  válvula  v  está  cerrada,  A  contiene  Na-N  moles  de 
etileno,  y  B  contiene  NB  =  3N  moles  de  O2.  Se  admite  que  en  el  intervalo  de 
temperaturas  y  presiones  del  proceso,  ambos  gases  cumplen  la  ecuación  de 
Van  der  Waals:  (P+a/v2)(v-b)  =  RT. 

Se  abre  v  y,  una  vez  establecido  el  nuevo  equilibrio,  se  pide: 

1 )  Variación  de  entropía  en  el  sistema  A  +  B. 

2)  Cantidad  de  energía  calorífica  intercambiada  por  los  gases  con  la  atmós¬ 
fera. 

3)  Exergía  física  destruida  en  el  proceso,  constatando  que  es  igual  a  la  dis¬ 
minución  de  la  energía  interna  libre  (Helmholtz)  del  conjunto. 

4)  Aplicación  numérica:  N=  100  mol;  V=  40  1;  Ta  =  300  K. 

Notas:  •  Se  obtendrán  los  valores  de  las  constantes  necesarias  de  la  tabla  co¬ 
rrespondiente. 

•  Se  supone  que  no  hay  ningún  tipo  de  interacción  entre  las  moléculas 
de  etileno  y  de  oxígeno. 


Recordatorio  previo: 

g  P 


f 


'  -  s(T.v)^  -  (A pr =(§ 

df-SdT-Pd'J[%\  =(f 

du  =  Tds-Pdv^[— }  =7Í—)  -P  =  lí—)  -P 
(dvjT  {dvjT  UrJv 
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1) 


De  Van  der  Waals: 


RT  a  ( dP 


dT 


1 


v  —  b  V 2 


pííl*-f 

Jv,  I  dT  L  Jv 


R 


v  -  b 


R  ,  v2-b 
-dv  =  Rln— - 


v  —  b 


v,  -  V 


AS"4  =  NaR  ln  — 
NA 


-  =  NR  ln 


4V-NbA 

V-NbA 


V*+V«-b 


ASb  =  NBR\n—^~ 


4V-3 Nbfí 
■  3/VA’  ln  -  B 


3V-3  NbR 


A  SA+B  =NRln 


4V  -  Nb, 


V-Nb . 


4V-3  NbB 
3V-3  NbR 


V 


[1J 


2) 


El  calor  total  intercambiado  por  A+B  será  la  variación  de  su  energía  interna: 


1  du  \  _T  R 

\  JT 


_  i?  a  a  f'T  a  , 

,  -  i - 1 — -  =  — -=>Mt  —  m,  =  — —  dv  =  a 

dv  )T  v-b  v-b  V2  V2  "  Jvi  V2 


'l  1A 


V,  Vi 


At/4  =  NAaA 


(  1 

1  ' 

Q 

C-J 

II 

r  i  i  > 

II 

'l  1  ' 

_  3 N2aA 

VJNa  i 

[Va+Vb)/NAj 

lvA  VA+VB) 

^  4Vy 

4V 

AU  =  NBaB 


(  1 

1  ' 

—  N  B  aB 

r  i  i  > 

_  3N2aB 

(vb/nb  i 

K+vB)/NBj 

[vB  VA+VB  J 

4V 

De  modo  que: 


QA+B=AUA+B  =  ^{aA+aB) 


[2] 


3) 


ASuniv  ~  AS 


A+B 


A UA+B  =  asa+b  _  3 N2(aA  +  aB) 
Ta  4  VTa 


1  =  tas, 


TaASA+B  -AUa+b 


donde  AS4+s  y  A UA+B  son  las  expresiones  de  [1]  y  [2], 

Efectivamente,  definida  la  energía  interna  libre  como  F  =  U -  TS ,  se  observa  que: 

I  =  VFA+fi 
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4)  De  la  tabla  correspondiente: 


Comp. 

a  (atm  (m3  /  kmol)2) 

b  (m3/kmol) 

C2H4  (A) 

4,514 

0,0575 

02  (B) 

1,36 

0,0316 

Sustituyendo  estos  valores,  con  N  =  100  mol,  V  =  40  1,  R  =  0,082  atm  1  /  mol  K,  se  obtiene: 


A5a+b  =  19,94  atm  1  = 

2,02^ 

;  Qa,+B  =  1 10138  atm  1  = 

1 1 1,5  kJ 

.  /  = 

494,5  kJ 

K 

K 
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2.32-  A  y  B  (véase  figura)  son  dos  conjuntos  cilindro-émbolo  coaxiales,  de 

paredes  adiabáticas,  rígidas  y  de  capacidad  calorífica  nula.  Los  émbolos  están 
unidos  por  un  vástago  rígido  e  indilatable;  la  superficie  de  ambos  es  S. 

Inicialmente  ambos  cilindros  contienen  aire  atmosférico  (G.P.  de  ex- 
ponente  adiabático  y)  a  temperaturas  t\  =  t\  —  ta ,  y  presiones 
P\A  =  P\B  =  Pa ,  siendo  las  distancias  iniciales  de  los  émbolos  a  las  bases  de 
sus  cilindros,  iguales  en  ambos,  l\A  =  l\B  =  l\. 

Comienzan  a  girar  las  paletas  pp  por  la  acción  de  un  motor  cuya  po¬ 
tencia,  que  se  supone  empleada  únicamente  en  el  frotamiento  de  pp  con  el  ai¬ 
re,  es  W. 

En  Eb  no  hay  rozamiento.  Entre  EA  y  las  paredes  de  A  existen  una 
fuerza  normal  de  apriete  TV  y  un  coeficiente  de  rozamiento  (I  (estático  =  di¬ 
námico).  Se  pide: 

1)  Tiempo  z\  que  transcurre  desde  que  empieza  a  funcionar  el  motor  hasta 
que  se  inicia  el  movimiento  de  los  émbolos,  y  temperatura,  en  ese  ins¬ 
tante,  en  A. 

2)  Temperaturas  en  A  y  B  cuando  el  volumen  de  B  se  ha  reducido  hasta  la 
mitad  de  su  valor  inicial,  y  tiempo  Z2  transcurrido  hasta  ese  instante. 

3)  Representar  esquemáticamente  en  (P,V)  los  procesos,  supuestos  cuasies- 
táticos,  que  han  tenido  lugar  en  los  gases  de  A  y  B,  así  como  los  trabajos 
intercambiados. 

4)  Se  para  el  motor  y  se  abre  V:  ¿a  qué  distancia  de  su  base  queda  EB  y  cuál 
es  la  temperatura  en  B? 

5)  Aplicación  numérica  para  los  datos  dados. 

Datos:  y=  1,4;  ta  =  27°C;  Pa=lbar;  p  =  0,2;  TV=5kN;  /i=40cm; 
S=  0,1  m2;  JÉ  =  0,1  kW. 
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1)  Inicialmente  Fr  =  0,  ya  que  las  presiones  interior  y  exterior  son  iguales.  Cuando  pp 

empiezan  a  girar,  EA  tiende  a  desplazarse  hacia  la  derecha,  apareciendo  la  fuerza  de  rozamiento 
entre  émbolo  y  cilindro,  cuyo  valor  máximo  será  Fr  =  \xN:  en  ese  instante  comenzará  el  despla¬ 
zamiento  de  Ea.  El  gas  de  A  habrá  experimentado  un  proceso  isócoro: 

P2AS  =  PiS  +  [lN  =>  p2A  =  pí  +  ^~ 


B alance  de  energía  en  A: 


¡jlN 


V 


y- 1  y-1 


P?A  P,  4  P2 
-V  =  —  =>T  A  =Ti  —  = 
T?  Tx  ~  Px 


¡lNlx 

_  _  ¡iNl, 

y- 1 

M  (y-l)É 

1  + 


¡jlN 

~P^S 


2)  El  gas  de  B  experimentará  una  compresión  isoentrópica;  por  tanto: 

\r 


PJS  =pp  1 
Análogamente  en  A: 


v2, 


=>P3"  =  /j  27->| 


T3b  =  7j  2r_1 


=  /j2r  + 


¿(A 


\Ah  _ 

P2r  +  PÍF 

l  ^  J 

-h 

2  _ 

Ta  =  7¡  - 
2 

17  + 

\ 

'  SP 

\ _  1 

\  í  PdV  + 

í  PdV -\w\A\ 

]  B  ) 

¡(A)  1  ,|2.3J 

ya  que  la  expresión  entre  llaves  tiene  valor  nulo,  por  representar  el  trabajo  volumétrico  del  con¬ 
junto  A+B.  (Todo  el  trabajo  que  “realiza”  A  es  “recibido”  por  B.) 

wz2  =  e2  =  ac,  [(yy4  -  ta  )+  fy/-7^)]= 

=  Wt 

RT, 


M 

(  ,T  \ 

2  r+!!l\ 

-7j 

íl  +  —  }+Tl2r^-T, 

2 

SP,, 

- 1 

y  operando  esta  expresión: 


^2 


2(y-l>É 


M2?-\}spí+lin] 
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3) 


4)  Al  parar  el  motor  y  abrir  V,  se  desplazarán  los  émbolos  hasta  que  P\  =  P\.  B  experimenta- 

rá  una  expansión  isoentrópica  hasta  P\  =  P\  +  p  NI  S. 

Aplicando  la  ecuación  del  proceso  isoentrópico  al  gas  de  B  entre  su  estado  inicial  1  y  su 
estado  final  4,  una  vez  alcanzado  el  equilibrio  mecánico  de  A  con  la  atmósfera: 


p i  y  -  pK/ 
MM  ‘4 


B  ,BY 


1 


5) 


Sustituyendo  los  valores  dados  se  obtiene: 


zx  =  10  s 

9 

T2a  =  330  K 

9 

r3®  =  395,852  K 


/"  =  0,3737  m 


Tf  =  308,28  K 
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CAPITULO  III 

Procesos  de  Derrame.  Fluido  Incompresible. 
Fluido  Compresible.  Toberas  y  difusores. 
Intercambiadores  de  calor. 
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3.  Problemas  Relativos  a: 

Fluido 
Toberas  y 

Procesos  de  Derrame. 

Incompresible.  Fluido  Compresible. 
Difusores.  Intercambiadores  de  Calor. 

3.1- 


Con  el  fin  de  descargar  un  gran  depósito  de  agua,  se  construye  un  si¬ 
fón  como  se  indica  en  la  figura.  Siendo  el  diámetro  de  la  tubería  D  =  200  mm, 
//  =  5my  Z*í=8m,  y  suponiendo  despreciables  las  pérdidas  de  carga,  se  pi¬ 
de: 

1 )  Velocidad  y  caudal  de  desagüe. 

2)  Presiones  absoluta  y  relativa  en  el  punto  más  alto  del  sifón  M. 

3)  Contestar  a  la  pregunta  1)  si  las  pérdidas  de  carga  son  de  1  m.  La  presión 
barométrica  es  1 ,05  bar. 


1) 


donde 


p  c 

H=H=-*-+Z,+-^- 
P 8  2  g 


—  =  ZS  =  0  =>  cs  =  J2gH=yl2 -5-9,81  = 
P£ 


9,9— 


•  kD2  n-0,21 

Q=  cs= - 9,9  = 

4  4 


310,8- 

s 


115 


PROCESOS  DE  DERRAME.  FLUIDO  INCOMPRENSIBLE.  FLUIDO  COMPRENSIBLE.  TOBERAS  Y  DIFUSORES.  INTERCAMBIADORES  DE  CALOR 


2) 


H 


M 


PS 


+  Z  M  + 


-8pg: 


f“  5;—^—  =  =  H  =  5  ;ZM  =  8;^  =  5 

2g  2g  2g  M  pg 

=  -0,78  bar;  PaM  =  Pa  +  PM  =1,05-0,1S  = 


_(5  +  8)= -8 


0,27  bar 
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3.2-  Una  parte  del  sistema  de  conductos  del  aire  acondicionado  de  un  edi¬ 

ficio  corresponde  al  esquema  de  la  figura  adjunta.  El  caudal  que  circula  por  el 
conducto  principal  es  Q,  siendo  A¡  la  sección  en  1,  y  A2  en  2.  Siendo  cons¬ 
tante  la  presión  estática  a  lo  largo  del  conducto  principal  e  igual  a  Pe,  y  supo¬ 
niendo  que:  a)  es  despreciable  la  variación  de  la  densidad  p  del  aire;  y  b)  las 
pérdidas  de  carga  por  metro  lineal  de  conducto  y  unidad  de  masa  son  8¿.  Se 
pide: 

1 )  El  caudal  y  la  sección  en  3. 

2)  Dibujar  el  perfil  de  presiones  a  lo  largo  del  conducto  principal. 

3)  Si  la  pérdida  de  carga  total  en  el  sistema  de  conductos  es  A¿,  determinar 
la  potencia  del  ventilador  requerido. 

4)  La  lectura  de  un  termómetro  colocado  en  el  interior  del  conducto  en  la 
sección  1  (se  admite  la  aproximación  de  gas  perfecto). 


1)  Aplicando  Bemouilli  entre  las  secciones  1  y  2  del  derrame: 


— +  -c,2  =  —  +  -c22+5lL^>c2=Jc,2-2SlL  =  J(¿1  -28  ,L 
P  2  p  2  V  Vi  4 


Q  -  A\C\  ;Q2  -  A2c2  -  A2 


Q  ^ 


—  28lL;Qí  -Q—Q2  —Q  —  A2 


/  •  \2 

f 


¿3  -  A3c3;—ci  -c3  -8lI;c3  — 


Q  ^ 


-2J8J 
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obteniéndose: 


3) 


W  =  pQ^L 


4) 


.  _  .  1  2 

hT  -  +—  c\ 


cpT,  =cpTí+jCl2 


T,=Tl+±$- 

2  cp 


Pe 

F1C-2 

P  Ta 

2  T, 
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3.3-  En  un  lugar  donde  la  intensidad  del  campo  gravitatorio  terrestre  es 

g  constante,  se  quiere  construir  un  depósito  de  revolución,  de  eje  vertical, 
abierto  a  la  atmósfera  por  arriba  y  por  abajo  (ver  figura),  con  una  salida  cir¬ 
cular  de  radio  R  en  su  parte  inferior. 

El  depósito  es  para  un  líquido  incompresible,  y  se  ha  de  diseñar  para 
que  la  velocidad  de  salida  sea  constante  C,  independientemente  de  la  cota  que 
alcance  el  líquido  en  el  depósito.  No  se  considerarán  pérdidas  de  carga.  Se 
pide: 

1 )  Dados  g,  R  y  C,  calcular  el  radio  x  de  la  sección  cuya  altura  sea  z  sobre  la 
sección  de  salida.  Se  supone  el  derrame  isoentrópico. 

Aplicación :  para  g  =  1 0  m  /  s  y  C  =  1 0  m  /  s,  calcular: 

2)  La  altura  total  del  depósito  si  el  radio  de  la  sección  superior  es  5 R. 

3)  Cuál  serían  la  altura  máxima  posible  del  depósito  y  el  máximo  volumen 
que  podrá  contener,  en  función  de  R. 


1)  Las  presiones  en  la  superficie  libre  del  líquido  y  en  la  de  salida  serán  la  presión  atmosféri¬ 

ca  P0.  Aplicando  Bemouilli  entre  la  sección  de  la  superficie  libre,  de  cota  z,  y  la  de  salida,  de  cota 
0,  ya  que  se  ha  tomado  como  nivel  de  referencia: 
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P  1  2  Pn  1  2  Pn  1  ^2  2  2 

— i — c“  +  gz  =  cte.  =>  —  +  —  c2  +  gz  =  —  +  —  C~  =>  c~  =  C~-2gz 

p  2  p  2  p  2 


2  o  i?2  ,  R4  2 

Q  =  cnx~=CnR  =>  c  =  C— —  =>  C2  — ¡-  =  C~-2gz  => 


x 


x 


R 

't-^rz 

c2 

2) 


z  =  4 992  m 


3) 


1 - =  0  =5"  X  =  oo 

5 


de  modo  que  el  tal  depósito  no  podrá  tener  una  altura  que  supere: 


:  5  m 


Las  paredes  serían  asintóticas  al  plano  de  zmáx  =  5  m. 


W,„ 


=  f'"nx2dz;l--  =  ^r=>z  =  5-5tfV4=*fe  =  20  R4x5dx 

5  x4 


Wm 


í  tu  x2  20 R4x  5 dx  =  207rR4 

í  x  3 dx  =  20 kR4 

Y2" 

10  kR2 

JR 

JR 

-2 

R 
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3.4-  La  figura  adjunta  representa  el  esquema  de  una  tubería  circular  hori¬ 

zontal  que  presenta  un  estrechamiento,  con  una  zona  convergente  y  otra  di¬ 
vergente.  La  diferencia  de  presión  entre  las  secciones  1  y  0  es  A;  A  es  la  sec¬ 
ción  de  la  tubería,  y  Ao  la  de  la  sección  mínima  0. 

Considerando  que  el  derrame  es  adiabático  reversible,  determinar  en 
función  de  los  datos  aportados,  el  caudal  másico  que  pasa  por  la  tubería  en  los 
dos  casos  siguientes: 

1 )  Suponiendo  que  se  trata  de  un  fluido  incompresible  de  densidad  p. 

2)  Suponiendo  que  se  trata  de  un  gas  perfecto  de  exponente  adiabático  y, 
siendo  {P\,T\)  las  condiciones  en  la  sección  1  (equilibrio  local). 

En  ambos  casos  se  supondrá  el  flujo  unidimensional. 


1)  Pt  —  P0  =  A 

Ecuación  de  continuidad,  siendo  i  y  j  dos  secciones  cualesquiera  del  derrame: 

m  =  ( pcA\  =  ( pcA)j 

En  el  caso  de  un  líquido  incompresible: 

C\A—c0Aq  =>  c0— Cj— — 

Ao 

Aplicando  Bemouilli  entre  las  secciones  1  y  0: 
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2)  Pic\A  —  p0c0A)  co —  . 

PoA) 

Bemouilli:  f  0  +  -c2)=0 

h  p  2 V  17 

Calculemos  ambos  términos: 


ya  que  se  trata  de  un  gas  perfecto  y  el  derrame  es  adiabático  reversible,  por  lo  que: 


[1J 
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3.5-  Encarga  usted  a  un  joven  ingeniero  que  trabaja  bajo  su  dirección  el 

diseño  de  una  tobera  para  el  derrame  isoentrópico  de  un  líquido  incompresi¬ 
ble,  para  lo  que  le  suministra  todos  los  datos  necesarios. 

Al  cabo  de  cierto  tiempo,  él  le  muestra  su  diseño,  acompañado  de  los 
cálculos  correspondientes.  Ha  diseñado  una  tobera  convergente-divergente 
como  se  muestra  en  la  figura.  Inmediatamente  le  dice  usted:  “Es  imposible 
que  la  tobera  tenga  esta  forma”.  Explique  por  qué. 


En  toda  tobera  convergente-divergente  adiabática  que  funciona  reversiblemente,  en  la 
sección  crítica  (mínima)  el  derrame  alcanza  la  velocidad  del  sonido  correspondiente  al  estado  del 
fluido  en  esa  sección. 

Según  Laplace,  la  velocidad  de  propagación  del  sonido  en  un  fluido  en  equilibrio  isoentró¬ 
pico  está  dada  por: 


Si  el  fluido  es  incompresible,  su  densidad  es  constante,  de  modo  que: 


Por  tanto,  la  velocidad  en  la  sección  critica  de  una  tobera  convergente-divergente  (isoen- 
trópica)  se  haría  infinita  para  todo  fluido  incompresible,  cosa  evidentemente  imposible. 

Es  decir:  una  tobera  para  el  derrame  isoentrópico  de  un  fluido  incompresible  debe  ser  ne¬ 
cesariamente  convergente. 

Igualmente  puede  razonarse  que  un  difusor  para  un  líquido  incompresible  puede  única¬ 
mente  tener  forma  divergente. 
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3.6-  Por  una  tobera  de  Laval  se  produce  un  derrame  isoentrópico  de  gas 

procedente  de  un  gran  depósito  cuya  temperatura  es  7o  constante.  Dicho  gas 
se  supone  perfecto  de  exponente  adiabático  y,  y  de  calor  específico  a  presión 
constante  cp. 

En  una  determinada  sección  de  la  tobera  ss  se  mide  la  temperatura 
(con  una  sonda  apropiada)  que  es  Ts. 

Calcular  la  velocidad  del  fluido  y  el  número  de  Mach  en  esa  sección 
ss,  así  como  la  temperatura  del  fluido  en  la  sección  crítica  de  la  tobera  Tc. 

Aplicación  numérica:  7o  =  300  K;  y=  1,4;  cp  =  1  kJ/kg  K;  T=  280  K. 
¿Podría  ser  ss  la  sección  que  se  representa  en  la  figura?  ¿Por  qué? 


Siendo  e  la  sección  de  entrada  a  la  tobera,  he  la  entalpia  específica  del  gas  en  ella,  ce  su 
velocidad,  y  representando  ho  la  entalpia  de  parada: 

K=K  +^e2  =K  +-jc*2=>c*2  =  ÁK  ~K)=  lcp(T0  -Ts) 


Número  de  Mach: 

En  un  gas  perfecto,  a  =  -y¡YRmT  =  ^cp(y-\)T 


g»  =yl^p(T0  -Ts) 


M  =  — 
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de  modo  que: 


En  la  sección  crítica:  cc  =  a,  =>2cp (T0  - Tc)  =  cp(y  -  I )l'c 


^(7-1)7;  +27;  =27',^ 


Aplicación  numérica: 

M,= 

A  partir  de  la  sección  crítica,  en  el  sentido  del  derrame,  el  fluido  se  acelera  por  encima  de 
M  =  1,  es  decir,  funciona  en  régimen  supersónico.  Si  en  la  sección  ss  el  valor  de  Ms  es  0,6,  enton¬ 
ces  dicha  sección  debe  estar  antes  de  la  sección  crítica  en  el  sentido  del  derrame.  Por  tanto,  no 
correspondería  a  su  situación  en  la  figura. 
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3.7-  Una  tobera  adiabática  es  alimentada  con  vapor  de  agua  a  200°C  y 

3,5  kp/  cm  .  La  presión  de  descarga  es  1  kp/cm  .  Se  pide: 

1 )  Suponiendo  que  es  reversible,  calcular  la  velocidad  del  vapor  a  la  salida 
de  la  tobera  y  su  título. 

2)  El  chorro  de  salida,  cuyo  caudal  músico  es  m  =  1 6  kg  /  min,  se  hace  inci¬ 
dir  normalmente  sobre  una  placa  que  anula  su  velocidad  en  la  dirección 
del  derrame,  y  se  mide  la  fuerza  ejercida  sobre  dicha  placa,  que  resulta 
ser  17  kp.  Deducir  de  este  experimento  el  título  real  del  vapor  a  la  salida 
de  la  tobera  y  su  rendimiento  isoentrópico. 

En  cualquier  caso  se  supone  despreciable  la  velocidad  del  vapor  a  la 
entrada  de  la  tobera,  cuyo  eje  es  horizontal. 


Entre  la  entrada  y  la  salida  podemos  escribir: 


i  1  2  i  1  2  » 

h¡+~Cl  =  h2+~C2  “*1 

J  m 

De  las  tablas  del  vapor  recalentado  a  P  =  3,5  kp  /  cm  y  /  =  200°C,  se  obtiene: 
hx  -  685  kcal  /  kg ;  s,  =  1,73  kcal  /  kg  K 

2 

Como  el  derrame  del  gas  es  isoentrópico,  si  =  s\.  Para  Pj  =  1  kp/cm  ,  en  las  tablas  del 
agua  (o  en  un  diagrama  de  Mollier)  se  lee:/¡2  =  628  kcal/kg. 

c2  —  i  ~h2  )—■■■— 


x,  = 


ht-h' 


h"-h' 

En  el  choque  del  chorro  con  la  placa: 


1  kp/cm2 


690m/s 

0,975 

Fz  =  A  (mc)=>F  =  mc'2=>c’  2  =  — 


F  17-9,8 


m  16/60 


625  — 
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El  rendimiento  isoentrópico  de  la  tobera  es: 


cV7 2  _  6252 
c22/ 2  ”  6902 
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3.8- 


Una  tobera  convergente-divergente  presenta  un  área  en  la  garganta 

2 

(sección  mínima  o  crítica)  de  6  cm  ,  siendo  el  área  de  la  sección  de  salida 
14  cm2. 


Por  dicha  tobera  fluye  aire  (G.P.  de  y  =  1,4  y  Mm  =  28,9),  siendo  las 
condiciones  estacionarias  (o  de  parada)  Pq  =  1,3  1 06  Pa,  7o  =  500  K. 

Sabiendo  que  el  derrame  es  isoentrópico  (que  la  tobera  maneja  el 
gasto  máximo,  acelerando  hasta  la  velocidad  máxima),  determinar: 

1 )  Temperatura  y  presión  en  la  garganta. 

2)  Gasto  en  kg/s. 

3)  Presión,  temperatura  y  densidad  en  la  sección  de  salida. 

4)  ¿Puede  la  parte  divergente  de  la  tobera  funcionar  como  un  difusor  subsó¬ 
nico?  Explicarlo. 


1) 


s 


2 


Balance  de  energía  entre  el  estado  de  parada  y  el  correspondiente  a  la  sección  crítica  11: 


donde  c\  coincide  con  la  velocidad  del  sonido  en  ese  estado,  y  cx-ax-  Jy. RT\  : 


cpT0=cpTx+±yRTx  =>  -J-RT0=^-RTx+\yRTx  => 
H  2  y-1  y-1  2 


y  - 1  y-1  2 


=>  7j  =  T0 — —  =  416,67  K 
_ y +  1 _ 


r 
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2) 


=  ,S  =  ,  1.4 


416.67  =409.55” 
28,9  s 


Vi  Aci 


Vi  RT/P, 


1,409— 


3)  Conservación  de  la  energía  entre  el  estado  de  parada  y  el  de  salida: 

7  ;  1  2  di  í'i  A2c2  AtCíVj 

h0  =  h2+-c2  ;  — —  =  =>  c,  =-  1  1  2 

2  "  v,  v. 


Vi 


Por  ser  el  proceso  isoentrópico: 


r -r  7-1  T,  7-1  .  v2 

T\  V,  —  T2\’2  => 


(T  \ 
V 

7-!  A, 

;c2  =  — c, 

(  T  \ 
L\ 

To 

\  L  ) 

a2 

t2 

V  z  / 

1 

7-1 


y 


A’'/;, 


y  2 

- /vV  H - 


y-l  y-1  z  2 

de  donde,  sustituyendo  c2  y  operando,  se  obtiene  la  expresión: 


500  =  7;  + 


1,59  101 


f(T2) 


ecuación  que  debemos  resolver  numéricamente  para  obtener  73 
T2  =  220 K->f(T2  )  =  528,52 
T2  =  230 K-+f(T2  )  =  477,03 ¡— >| 

T2  =  225K->f(T2  )  =  500,7 

’  Y/Cl-Y)  _  P  T  y/(l-y)  p  _ 


T2  «  2257: 


:  /y  7; 


0,0794  10°  Pa 


—  =  RT2  =>  p2 

P2 


1,281^| 

m 


4)  Sí.  Escuetamente: 

En  un  difusor  subsónico,  en  el  sentido  del  derrame:  í7c<0,  dP  >  0.  íM  >  0;  es  decir,  un 
difusor  adiabático  subsónico  tiene  que  ser  divergente  en  el  sentido  del  derrame,  y  así  lo  es  la 
parte  divergente  de  esta  tobera  convergente-divergente. 
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3.9-  Una  tobera  adiabática  funciona  reversiblemente  con  vapor  de  agua. 

Condiciones  de  entrada:  Pe  =  8  bar;  Te  =  660°C;  velocidad  del  vapor 

ce  =  53,69  m/s.  Presión  en  la  sección  de  salida:  Ps  =  1  bar.  Se  pide: 

1)  Calcular  la  relación  entre  las  secciones  de  salida  y  entrada  AJAe.  ¿Cuál 
es  la  temperatura  del  vapor  a  la  salida? 

2)  Siendo  Ai  el  aire  de  la  sección  de  derrame  en  que  la  presión  del  vapor  es 
P i=2  bar,  calcular  la  relación  Ai  I Ae.  ¿Cuál  es  la  temperatura  en  esa  sec¬ 
ción?  Dibujar  esquemáticamente  el  perfil  de  la  tobera. 

3)  Suponiendo  que,  en  el  estado  de  salida,  el  vapor  se  comporta  como  un 
gas  perfecto  de  y=  1,41,  calcular  el  número  de  Mach  del  derrame  en  di¬ 
cha  sección  de  salida. 


1) 


et 


Pe  =  &bar 

Te  =  660°  C  ;( tablas )  — > 
ce  =  53,69/a/s 


ve  =0,5369 m  /kg 
he  =  3833 kJ/kg 
se  =  8,280 kJ/kg  K 


P.  =  Ibar 

sj  1  1 

ss  =Se=  8,280 kJ/kg  K  (  tablas  ) 


r  =  320“  C 


vs  =2,731  m3 /kg 
/?s  =  31  \4kJ/kg 


he  -  hs  =-{cs2  -  c  2  Wc,  =  J53,692  +2- (3833-31 14)- 103  =  1200— 
2  s 

A  cjve  53,69/0,5369 
m=  Aecepe  =  Ascsps  =>  —  =  - 


A£  cjvs  1200/2,731 


0,23 


2) 


1 


P,  =  2  bar 

1  — >  i 

=  Se  =  &,2%0kJ/kgK\(  tablas) 


f,  =  420°  C 


y,  =  1,595 m"  /kg 
/i,  =  3318  kJ/kg 


;  -^53,69  2  +  2  •  (3833  -  3318)- 1000  =  1016—;—  = 

s  A„ 


A/c, 


TV  C„ 


0,16 
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S 


3)  Laplace: 

En  el  caso  de  un  gas  perfecto: 


a  =  7^7  =  ^1,41^-- 1000  (273 +  320)  =  621,3— 


1  a  621,3 


1,93 


Sin  la  hipótesis  del  comportamiento  del  vapor  como  gas  perfecto  a  la  salida  de  la  tobera, 
podríamos  haber  determinado  el  valor  de  (dP/d p)s  a  la  salida,  de  un  modo  aproximado,  utilizando 
las  tablas  de  vapor  recalentado,  tomando  un  pequeño  incremento  de  P,  a  entropía  constante,  le¬ 
yendo  los  valores  de  v  correspondientes: 


a  - 


A P 

A(l/v) 


Pasando  en  la  tabla  del  vapor  recalentado  de  1  bar  a  1,2  bar,  a  entropía  constante: 


a  ~ 


1  0,2  W5  ~600m^ 

Ms=2 

'(1/2,371)- (1/2,731)  s 
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3.10-  Por  una  tubería  circula  vapor  de  agua  saturado  seco  a  16  bar.  Si  en  el 

conducto  se  produce  un  orificio  de  diámetro  D  =  15  mm,  por  donde  se  fuga  el 
vapor,  calcular  los  kg  /  h  de  vapor  que  escaparán,  considerando  que  el  orificio 
se  comporta  como  una  tobera  adiabática  muy  irreversible  de  rendimiento 
isoentrópico  0,4.  Presión  ambiental  Pa  =  1  bar. 

Si  el  vapor  se  genera  en  una  caldera  a  partir  de  agua  a  50°C  y  1  bar, 
utilizando  como  combustible  propano  gaseoso  y  quedando  el  agua  producto 
de  la  combustión  en  estado  de  vapor,  siendo  el  rendimiento  de  la  caldera  del 
80%,  calcular  el  exceso  de  combustible  consumido,  debido  a  la  fuga,  durante 
una  jomada  de  trabajo. 


Del  diagrama  de  Mollier  del  agua  obtenemos:  á,  =  2  790  kJ  /  kg ;  h2  =  2  325  kJ  /  kg . 


h,  - h?  .  .  ,  .  ..  .  kJ 

n,=  ,~'  =  °’4  =>  ^=2  604— 

h\  ~  h2¡  kg 

valor  con  el  cual  fijamos  sobre  el  diagrama  el  punto  2,  leyendo  sobre  él:  x2  =  0,97. 

Con  las  tablas  del  agua  saturada: 

3  3  _  y'  3 

v'2  =  0, 00104 - ;  v"2  =  1,6795 - ;  x2  =-± — -f-  =  0,97  =>  v2=l,63 - 


kg 


kg 


V',-v' 


kg 


1  m 

En  la  tobera  adiabática:  —  c,2  =  /i,  -h-,  =>  c,  =  610 — 

2  2  1  -2  2  s 


m  =  = . . .  =  0,07M  =  238ÍÍ 

v2  v2  s  h 

El  vapor  “fugado”  en  una  jomada  de  8  horas  será  pues:  m-  8  •  238  =  1 904  kg 
Por  tanto  el  calor  perdido  en  8  horas: 

=  1904  (á,  - hag )  =  1904  (2790 -50 -4, 19)  =  6W5gQJ 

0,8  0,8 
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De  las  tablas  de  poderes  caloríficos  obtenemos: 


PCIc,H^  =  11072 


kcal 

"kg“ 


de  modo  que  el  incremento  de  consumo  de  combustible  en  8  horas  será: 

6141590 


A  mr 


1 1 072  4,19 


132,4 

8  h 
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3.1 1-  Sea  el  intercambiador  de  calor  de  sección  circular  de  la  figura,  donde 

el  subíndice  c  se  refiere  al  fluido  caliente,  y  el/ al  frío.  De  acuerdo  con  la  teo¬ 
ría  de  transmisión  del  calor,  el  calor  intercambiado  dQ  entre  ambos  fluidos  en 
una  sección  diferencial  del  intercambiador  de  longitud  dL,  se  puede  escribir 
según  la  expresión:  dQ  =  U2  n  r  ( Tc  -  Tf)  dL ,  donde  U  es  el  denominado  coe¬ 
ficiente  total  de  transmisión,  que  se  considerará  constante  a  lo  largo  de  L. 

Teniendo  en  cuenta  esa  relación,  y  mediante  el  apropiado  balance  de 
energía  en  una  sección  diferencial  del  intercambiador,  obtener,  tras  integrar  la 
ecuación  diferencial  resultante,  la  relación  que  liga  el  calor  total  intercambia¬ 
do  por  ambos  fluidos  Q  con  los  valores  L,  r,  U,  Tc,\ ,  Tc,  ,Tf\,Tp.. 


y  como: 


dQ  =  U 2iu{Tc -Tf  )dL;dQ  =  mf  cpf  dTf=  -mc cpc dTc 


dTf 

UlizrdL 

Tc-Tf 

mfcP.Í 

^-d(Tc 

~Tf) 

-dTc 

 UlnrdL 

Tc- 

Tf 

Tc-Tf 

mccp,c 

-[ 

tí' 

1 

Ts 

V<-'- 

TfX 

Jl.2 

Tc-Tf 

Tc.  2~ 

Tf -2 

-  Uhn-dL 


1  1 
- + - 


mccp,c  míCp.f 


1  1 
-  +  - 


mccpc  mfcpf 


1 

i 

i 

Q  =  mcCp,c( 

Q=mfcP.f\ 

Tc.\ 

TfX 

~  Tc,l ) 

~Tff) 

L  m<cp< 

í  i 

Q 

 Tf,  ~  Tf.i 

•=> 

mfcpj 

Q 
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3.12-  En  un  intercambiador  de  calor  aire-agua  a  contracorriente  se  enfría  un 

caudal  de  aire  de  1  kg/s  desde  una  temperatura  de  120°C  hasta  30°C  en  la  sa¬ 
lida.  Las  presiones  del  aire  en  la  entrada  y  en  la  salida  del  intercambiador  son 
250  pz  y  140  pz  respectivamente,  y  las  áreas  de  las  secciones  transversales  de 

•y 

entrada  y  salida  son  ambas  de  0, 1  m  . 

A  la  entrada  del  intercambiador  la  presión  del  agua  es  de  25  atm,  y  la 
temperatura  de  20°C,  siendo  su  entalpia  específica  h  =  86,3  kJ  /  kg,  y  a  la  sali¬ 
da  es  un  vapor  húmedo  a  la  misma  presión  de  25  atm  con  título  x  =  0,05. 

Se  admite  que  el  derrame  del  agua  es  interiormente  reversible  y  que 
son  despreciables  las  variaciones  de  energía  cinética  entre  la  entrada  y  la  sali¬ 
da. 

Admitiendo  que  el  aire  es  un  gas  perfecto  de  masa  molecular 
Mm  =  28,9,  siendo  su  ecuación  energética  de  estado  u  =  0,725  T+B ,  donde  u 
viene  expresado  en  kJ  /  kg,  y  B  es  una  constante,  determinar: 

1 )  Velocidades  del  aire  a  la  entrada  y  a  la  salida  del  intercambiador. 

2)  Calor  cedido  por  el  aire  por  unidad  de  tiempo. 

3)  Caudal  másico  de  agua. 


1)  De  las  tablas  del  agua  saturada: 


Í(°C) 

P  (atm) 

h'  (kJ/kg) 

h"  (kJ/kg) 

224 

25 

962 

2  803 

Para  el  agua:  I:  (P¡  =  25  atm,  t¡  =  20°C,  h\  =  83,6  kJ /  kg);  II:  (Pu  =  P¡ ,  x¡¡  =  0,05) 
Para  el  aire:  I :  (P,  =  200  pz,  í,  =  120°C);  2:  (P2  =  140  pz,  t2  =  30°C) 

Se  Se 

Caudal  másico  de  aire:  my  -  m2  -  -  2  2  => 
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m,  y,  ñi\RT\ 

~^T”  MmP{S{ 


kg  J 

1  -  *8.3 - 393  K 

s  mol  K 


28,9— - r^-200  103Pa-0,l  m2 

mol  103g 


Igualmente,  para  c 2  se  obtiene: 


2) 


Q  =  m 


(h2 -hl)+^-(c22  -q2) 


’h-K  =u2-ul+^-(T2-T1)  = 
M 


=  0,725  •  (303  -  393)— +  S’3J/mo,K  .  (303  -  393)  =  -90,65  — 
kg  28,9g/mol  kg 


Sustituyendo  estos  valores: 


Q  =  -90,65  kW 


3)  El  calor  cedido  por  el  aire  será  el  absorbido  por  el  agua  (siempre  que  no  se  diga  nada  en 

contra,  los  intercambiadores  de  calor  se  suponen  perfectamente  aislados  térmicamente: 

-Q  =  90,65 kW  =  mag (hn  - h, ) 

donde  h¡¡  es  la  entalpia  de  un  vapor  húmedo  de  título  x¡¡  =  0,05: 

h„  =  962  +  0,05  •  (2803  -  962)=  I054kj/kg; 90,65  =  mag  (1054  -  86,3)=^ 


mag  =  5,62  kg  /  min 
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3.13-  En  un  intercambiador  de  calor  aire-agua  a  contracorriente  entra  un 

caudal  de  agua  de  5  kg  /  s  a  1  atm  y  20°C,  saliendo  como  vapor  recalentado  a 
240°C  y  la  misma  presión  (los  derrames  en  intercambiadores  se  suponen  isó¬ 
baros  siempre  que  no  se  diga  nada  en  contra  -se  den  valores  de  pérdida  de 
carga,  etc.) 

El  aire,  que  se  puede  considerar  como  mezcla  ideal  de  gases  perfectos 
O2  (21%  en  vol.)  y  N2  (79%),  entra  en  el  intercambiador  a  800°C  y  sale  a 
150°C.  El  calor  cedido  a  la  atmósfera  a  través  de  la  superficie  del  intercam¬ 
biador  es  nulo. 

Suponiendo  que  tanto  el  derrame  del  aire  como  el  del  agua  son  inte¬ 
riormente  reversibles,  y  siendo  despreciables  las  variaciones  de  energías  ci¬ 
nética  y  potencial,  determinar: 

1)  Variaciones  de  entalpia  y  entropía  específicas  del  aire  y  del  agua  entre  la 
entrada  y  la  salida  del  intercambiador. 

2)  Aumento  de  entropía  del  universo  por  unidad  de  tiempo.  ¿A  qué  es  debi¬ 
do  dicho  aumento  de  entropía? 

Representar  esquemáticamente  el  proceso  del  agua  en  el  intercambia¬ 
dor  en  ( T,s )  y  (h¿). 

Datos:  cp(02)  =  35  J/mol  K;  C7XN2)  =  3 1  J / mol  K;  cag  =  4,19  J/g  K; 
r\  atm  =  2  256  kJ  /  kg;  cpy  =  1 ,86  J  /  mol  K. 


1)  Balance  de  energía  en  el  intercambiador: 

magh\  +  mah,  =  maf;h7  +  mah„  => 

rhAhi-fli,)=K g(h2~h\) 


4^ 


/ 


-AMM AAAWWV- 
-A/WWWWWV'- 


y  n 
-H*- 


Calor  recibido  por  cada  kg  de  agua  (pues  el  derrame  es  isóbaro  e  interiormente  reversible): 

<h.2=h2-hi=¡Jds 


h2-\=  4,1 9  ■  (100  -  20)+  2256  + 1,86  •  (240  - 1 00)  =  285 1 kJ/kg 


K|  =  h,~  h„  =  í"  £  {x¡Cp  ¡  )dT  =  f  (0,21  cpA  +  0,79c p  Ni  )dT  = 

JIII  JIII 


=  (o.2kp0,  +  0,79c,  \t, -T„)=  20,6%^  = 


7 1 7,6 1  — 
kg 


5  2851, 6  =  ma  717,61 


ma  - 19,87  kg/s 
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Variación  de  entropía  del  aire: 

^a(T¡,.P)  =  Yd  [x,s,  (Ti„Pi)\tea=sa(T„,P)-sa(Tl,P)  =  Yl  (*/■ As, ) 

As0  =%  (Tn>po  )-s0  (Ti’Po  )  =  c„o  ln- —  =  35  ln  150  +  273  =  -32,58— — 
o2  o2\  //>  o2>  o2\  /’  °i'  P'°i  T¡  800  +  273  mol  K 


sn2  ~  sn2  ( P u >  PNl )  sn2  ( P¡ >  Pn2  )  —  cp,w2  ^  T  —  28,856 

1 1 


mol  K 


Asa  =  -(0,2 1  32,58  +  0,79  28,856)  =  -29, < 64% J/molK  = 


-\,02%kJ/kgK 


Variación  de  entropía  del  agua: 

.  .  Tv  r  ,  7*,  ....  373  2256  ,  .  240  +  273  „  kJ 

As  =  cln— + —  +  c  „  ln—  =  4,19  ln - 1 - +  1,86  ln - =  7,652 - 

ag  7j  Tv  p,v  rv  293  373  373  kg  K 


Suniv  =  maAsa  +  m  As  =  1 9,87  •  (- 1,028)+  5  •  7,652  =  1  T,i34kW/K 


Esta  entropía  generada  es  debida  a  las  irreversibilidades  en  la  transmisión  de  calor  con  un 
salto  finito  de  temperaturas  (irreversibilidad  térmica). 


139 


PROCESOS  DE  DERRAME.  FLUIDO  INCOMPRENSIBLE.  FLUIDO  COMPRENSIBLE.  TOBERAS  Y  DIFUSORES.  INTERCAMBIADORES  DE  CALOR. 


3.14-  En  el  condensador  de  una  máquina  térmica  de  vapor  se  condensa  un 

caudal  de  300  t/h  de  vapor  húmedo  de  título  x  =  0,8  y  a  temperatura  de  30°C. 

El  proceso  de  derrame  del  vapor  del  agua  de  refrigeración,  que  entra 
al  condensador  a  presión  y  temperatura  ambientales  (Pa  =  1,02  bar, 
ta  =  15,5°C),  es  interiormente  reversible,  saliendo  el  agua  a  23°C.  Conside¬ 
rando  el  agua  líquida  incompresible  y  de  capacidad  térmica  específica 
cag  =  4,19  kJ/kg  K  e  igualmente  despreciables  las  variaciones  de  energías  ci¬ 
nética  y  potencial  en  ambos  derrames,  se  pregunta: 

1)  Exergía  física  específica  de  flujo  (con  trasvasamiento)  del  vapor  a  la  en¬ 
trada  del  condensador. 

2)  Representar  esquemáticamente  dicha  exergía  en  (P,v).  Asimismo,  repre¬ 
sentar  en  (T^)  la  variación  de  exergía  específica  de  flujo  del  vapor  entre 
la  entrada  y  la  salida  del  condensador. 

3)  Destrucción  de  exergía  por  unidad  de  tiempo  en  el  condensador. 


1 

1  »■ 

- Y//////////////A - 

- 1 - e> — 

-bH 

- x////y/////yy/yA 

— 1 — ►— 

1)  De  las  tablas  del  agua  saturada: 


P  (bar) 

í(°C) 

/•  (kJ/kg) 

0,042 

30 

2  430 
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=  2430  •  0,8  +  4,1 9  •  (30  - 1 5,5)  =  200A,15kJ/kg 


(Obsérvese  que  se  ha  despreciado  el  término  v  (P\  -  Pa),  efectivamente  mucho  menor  que  el 
resto  de  energías  intercambiadas.  El  líquido  se  considera  prácticamente  incompresible,  aunque  en 
la  figura  no  se  representa  como  tal.) 


(  \  (  \  f /  T\  2430  •  0,8  .  203 

,-ía  =(51-s2)+(s2-5fl)  =  -rJ-  +  cflg/n-E  =  — — — +4,19/n- 


303 


288,5 


6,62 


kJ 

kgK 


bti-2  004,75  -  288,5  •  6,62 1 


94,59  kJ  /  kg 


2)  La  6,  i  estará  representada  en  (P,v)  por  la  suma  algebraica  de  las  áreas  de  las  superficies 

rayadas,  cada  una  con  el  signo  con  que  aparece  representada  en  la  figura. 

Balance  de  exergías  en  el  intercambiador: 

rhvbl{  +magbt,  =mvbt2  +magblM  +/=>/  =  mv {b, ,  -bl2)-mag(btll  -btJ) 


bn 


2430-0,8- 


1- 


288,5 

303 


93,03— 
_ kg 
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que  sería  realmente  la  exergía  destruida  por  irreversibilidad  en  el  intercambiador  por  unidad  de 
tiempo.  Las  pérdidas  reales,  si  no  se  aprovecha  el  contenido  exergético  del  agua  de  refrigeración 
a  la  salida  del  condensador,  se  verían  incrementadas  en  este  valor.  Por  tanto,  las  pérdidas  reales 
son: 

WB=  I +  rhagb,  ,,=■■■  = 


7,75  MW 


142 


PROCESOS  DE  DERRAME.  FLUIDO  INCOMPRENSIBLE.  FLUIDO  COMPRENSIBLE.  TOBERAS  Y  DIFUSORES.  INTERCAMBIAD  ORES  DE  CALOR. 


3.15-  La  figura  adjunta  representa  el  esquema  de  dos  intercambiadores-pre- 

calentadores  que  forman  parte  de  una  central  termoeléctrica.  Como  se  sabe,  el 
objeto  de  estos  intercambios  es  precalentar  el  agua  que  va  a  entrar  en  el  gene¬ 
rador  de  vapor,  a  expensas  del  vapor  extraído  de  la  turbina. 

Los  estados  1,  2,  3  y  4  están  caracterizados  por  los  valores  que  se  se¬ 
ñalan  en  la  tabla,  en  la  que  se  indican  también  los  caudales.  Determinar: 

1)  Calor  perdido  por  unidad  de  tiempo  en  el  conjunto  de  los  precalentado¬ 
res. 

2)  Valor  de  las  variables  b,gyb¡  para  el  vapor  saturado  en  el  estado  1 . 

3)  Idem  de  la  variable  fugacidad/,  siendo  la  ecuación  térmica  de  estado  del 
vapor  a  esa  temperatura:  v  =  RT/P  +  b-a/(RT)  +  abP/(R  T)2,  donde  a 
y  b  son  sendas  constantes. 

4)  Destrucción  de  exergía  por  unidad  de  tiempo. 

Todos  los  derrames  se  suponen  isóbaros  e  interiormente  reversibles. 


Punto 

t(°c) 

P  (bar) 

m  (kg  /  s) 

1 

85 

(vap.  sat.) 

6,1 

2 

40 

0,58 

6,1 

3 

30 

23 

61,2 

4 

84 

21 

61,2 
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1)  Del  diagrama  de  Mollier,  o  correspondiente  tabla,  obtenemos  los  siguientes  valores: 


Punto 

h  (kJ  / kg) 

s  (kJ/kgK) 

1 

2  652 

7,53 

2 

167 

0,57 

3 

128 

0,44 

4 

352 

1,22 

Haciendo  un  balance  de  energía  en  el  VC  señalado  en  la  figura: 


Q  =  m, (h2  -l\)+  m2 (h4  -h2)  =  6,1  •  (l 67  - 2652)+  6 1,2 •  (353 - 128)  = 


-1413,35^W 


2) 


bl=u1-  ua  -  Ta (íj  -sa)+  Pa (v,  -  v J ;  donde  ua  =  c,ta  y  stt  =  c  ln 


273  K 


Sustituyendo  valores:  bl=  2  652  -  0,58  •  102  ■  2,85  - 


-  4,18  •  17-290- 


7,53-  4,18  ln 


290 


+  1,013-102-Í2,85-M0_3)  = 

593— 

\  / 

/ 

kg 

273 

bl,i  =  hl-ha-Ta{sl-sa)  = 


=  2652  -  (4,18  •  17  + 1,013 -102  - 10~3)-  290  • 


7,53  -  4,18  ln- 


,  290) 

_ _ kJ 

ln - 

= 

470,7  — 

273  J 

kg 

g¡  =  /?,  -  Trs,  =  2  652  -  358  •  7,53  =  -43,74  kJ  /  kg 


4) 


I  =  TAS,,,,:,,  =  T„ 


m\(s2-si)+m3(s4-s3)-y- 


=  290  •  [6,1  •  (0,57  -  7,53)+  6 1,2  •  (l,12  -  0,44)]+ 1413,3 


1169,7  kW 
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3.16-  Los  humos  procedentes  de  una  caldera,  en  la  que  se  realiza  la  com¬ 

bustión  de  propano,  tiene  la  siguiente  composición  en  fracciones  molares: 
7,9%  CO2,  10,6%  H2O,  6,6%  O2  y  el  resto  N2.  Dichos  humos  salen  de  la  cal¬ 
dera  a  la  presión  de  985  mbar  y  temperatura  160°C,  siendo  su  caudal  másico 
m  =  1,2  kg/s. 

Con  el  fin  de  realizar  un  aprovechamiento  integral  de  la  energía,  y 
dadas  las  necesidades  de  calefacción,  se  hacen  pasar  los  humos  por  un  inter¬ 
cambiador  de  calor,  donde  son  enfriados  hasta  la  temperatura  de  46°C,  siendo 
la  presión  a  la  salida  de  890  mbar.  Las  secciones  de  entrada  y  salida  son  am- 
bas  de  0,15  m  .  Por  su  parte,  el  agua  de  calefacción  entra  al  intercambiador  a 
la  temperatura  ambiente  de  1 5°C  y  a  la  presión  de  5  kp  /  cm2.  Se  pregunta: 

1 )  La  velocidad  de  los  humos  a  la  entrada  y  a  la  salida  del  intercambiador. 

2)  Calor  cedido  por  los  humos  por  unidad  de  tiempo. 

3)  Caudal  másico  de  agua. 

4)  Mínima  temperatura  a  la  que  se  podrían  enfriar  los  humos  sin  que  se  pro¬ 
dujera  condensación  de  vapor  de  agua. 

Los  humos  se  considerarán  gases  ideales  d  ec*p  =  a  +  bT+cT2. 

Calor  específico  del  agua  líquida  c¡  ~  cte.  =  1,003  cal/g  K. 


1)  De  la  tabla  de  cp  y  del  enunciado: 


Const. 

a 

6  102 

c-105 

Mi 

*,(%) 

XjM¡ 

CO? 

5,316 

1,428 

0,836 

44 

7,9 

3,476 

HjO 

7,700 

0,046 

0,252 

18 

10,6 

1,908 

o2 

6,085 

0,363 

-0,171 

32 

6,6 

2,112 

n2 

6,903 

-0,037 

0,193 

28 

74,6 

20,972 

i 

100 

Mm  =  28,47 
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1  P 

Pv  =  RmT^p 

v  RmT 


P  i  = 


Pi  = 


RmT2 


■433 


28,47 
0,890  1 05 


cA  til 

m  =  — =>c  = - : 

v  Ap 


c,  =■ 


m 


8,31 

28,47 

1,2 


■319 


m 


-955,11 2L. 
rtr 


Cn  =  - 


Axp\  0,15  0,7793 
m  1,2 


10,26— 

s 


A2p2  0,15  -0,95577 


8,37— 


2) 


Balance  de  energía  entre  la  entrada  1  y  la  salida  2  del  intercambiador: 


Q  =  m 


h2  "A.  +\(f22  -c,2  jk  "A,  =  Ccp(T)dT 

2.  JI\ 


donde: 


cp(T)  =  ^(xr  cp/T ;)=*••=  6,808  +  0,1 1 3 5  1 0-2  •  T  +  0,094  1 0"5  •  T2 


y  operando:  h2-  ht=  -3,5 113 


kJ 

mol 


-3,5113 


kJ  1  mol  103g 


kJ 


123,34 — 
mol  28,47  g  kg  kg 


0  =  1.2 


123,34— -+-(8,372  - 10, 262)^- 
kg  2  s 


-14UW 


3)  -Q  =  mag(h„-hl) 


Las  tablas  del  agua  se  han  construido  eligiendo  como  origen  de  energía  interna  el  agua 
líquida  en  el  punto  triple  ( u  del  agua  líquida  en  el  P.T.  =  0).  La  entalpia  de  cualquier  estado  en 
fase  líquida  se  calcula  (como  función  de  estado  que  es)  considerando  un  proceso  cuasiestático 
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cualquiera  entre  el  estado  considerado  y  el  agua  líquida  en  el  punto  triple.  El  camino  más  sencillo 
es  una  isoterma  y  una  isóbara.  Siendo  el  agua  líquida  prácticamente  incompresible: 

hj  =  /zq  +  v¡ (P¡  —PQ)+cl (tj  - 10 );hu  =  hd+v,(Pn  -  P0)+c,(t2-t0) 

h¡¡  -h¡  =  v¡(Pu  - P¡)+  c¡(tu  -t¡)~  c,(tu  -t¡)=  1,003 -4,18  (92 -15)=  322,82 kJ/kg 


mag  (h,i  -  h¡)=148kW=>rhag 


148 

322,82 


4)  Pv  =  xH^0P  =  0,106  •  890  =  94,34  mbar 

La  condensación  se  producirá  a  partir  del  punto  de  rocío,  es  decir,  cuando  la  presión  par¬ 
cial  del  vapor  se  iguala  a  la  presión  de  saturación.  Buscamos  en  la  tabla  del  agua  saturada  la  tem¬ 
peratura  a  la  que  Ps{t)  =  94,34  mbar,  y  encontramos  tPR  ~  44°C.  Esta  temperatura  es  el  punto  de 
rocío  de  los  humos:  por  debajo  de  ella  habrá  condensación. 
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3.17-  La  figura  representa  el  esquema  de  un  intercambiador  de  calor  indus¬ 

trial  instalado  para:  a)  acondicionar  el  CO2  (procedente  de  una  cámara  de 
combustión)  para  llenado  de  botellas;  b)  acondicionar  el  SO2  (procedente  de 
cierto  proceso  industrial,  para  su  vertido;  y  c)  obtener  agua  caliente  para  uso 
sanitario. 

Las  condiciones  de  entrada  y  salida  de  los  fluidos  en  el  intercambiador 
y  sus  respectivos  caudales  másicos  son: 

Para  A:  P\  =  1  bar,  t\  =  0°C;  P2  =  0,8  bar,  ¿2  =  90°C;  niA  =  4,5  kg/  s. 

Para  B:  P¡=  10  atm,  t¡  =  1 30°C;  P¡¡  =  8  atm,  x¡¡  =0,1;  =  2,6  kg /  s. 

Para  C:  Pe  =  19,425  atm,  te  =  243°C;  Ps  =  2,2533  atm,  ts  =  28°C; 
wc=  1,8  kg/ s. 

Debido  a  deficiencias  del  aislamiento  térmico  en  las  paredes  del  inter¬ 
cambiador,  hay  un  flujo  calorífico  a  la  atmósfera,  cuya  temperatura  es  de 
27°C,  de  6  kcal  /  s. 

Calcular,  en  kW,  la  destrucción  de  exergía. 

Nota:  el  agua  líquida  se  considerará  de  cv  =  cte.  =4,19kJ/kgK;  coe¬ 
ficiente  de  dilatación  isobárica  a  =  cte.  =  10-4  °C_1;  coeficiente  de  compresi- 
bilidad  isoterma  kj  =  cte.  =  10'  bar'  ;  y  vj  =  1  dm  /kg. 

Obtener  la  variación  de  entropía  para  el  agua  literalmente  en  función 
de  los  datos,  y  hacer  la  aplicación  numérica  posteriormente. 

Para  el  CO2  utilizar  el  diagrama  de  Mollier;  y  para  el  SO2 ,  el  método 
de  discrepancias. 
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Para  el  agua,  recordemos: 


/ 


df  =  -sdT  -  Pdv=>\ 


ds 

yd\’  JT 


dP_ 

Y 


1 

;a  =  — 
v 


dv_ 

xdT  J 


;kT  =  — 


dv_ 

ydP  )T 


í  dP ' 

í  dT ' 

(dv  1 

_  _i . 

í c)P ' 

Ur] 

T 

"dv 

M)p 

'dv  ' 


s(  v,  T  f-íds  - 


—  |  dT  + 
dT 


'ds  \  ,  f  ds 
—  dv;  — 

\d\’)T 


ydP 


T 


ds  \  _  a 

v  dv  )t  kT 


dT  a  T2  a  (  \ 

de  modo  que:  ds  =  cv - 1 - dv^>s 2  _  =  cv  "l  ~  +  —  Yv2  ~  vi ) 

T  K’r 


Ti  kT 


v(  P,T ) — )dv  ■■ 


'  d\’  \  dv 

dP  =  avdT  -  kTvdP=> —  =  adT-kTdP^> 

T 


dP 


In  —  =  a(T2  -Tl)-kT(P2 -Pt)=>v2  = 

Vi 

V,  =  v^-rMPi-Pd _ i]„  V|[a(r2-r,)-fc7-(P2-^)] 


>v9  -  V, 


de  modo  que: 


*2  -  *i  =  cv 1,1  l  +  fn  [a(T2  -Tx)-kr  (P2  -Px)\- 


P\  kT 


=  cv  In  P+  —  vx  (aAT  -kTAP)=---=  1,203  -P— 
T\  kT  kgK 


Definitivamente:  ASA=mA(s2—s1)  =  5,414  kW/K 


Para  el  CO2,  del  diagrama  de  Mollier,  se  obtiene: 

h,  =  2\5kcal/ke  \  hn  =l04kcal/ke 

If  lOatm,  130°  CU  1  ;IIfS  atm,  x  =  0,1  K  11 

s¡  =1,12  kcal/kgK  1  v  =0,687 kcal/kgK 


de  modo  que:  s2  -  s¡  =  -0,433  kcal  /  kg  K 


AS  „ 


-4,717  kW 


Para  el  SO2,  de  las  tablas  correspondientes: 

M  =  64,07;  7;=430K;  Pc  =  77,7  atm  ;  c* (cal/ mol  K)  =  6,157 +  1,384  10“2r 
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(Para  cp  tomamos  únicamente  los  dos  primeros  coeficientes,  para  mayor  sencillez.) 

s,~se=  “(v  -  J,)+  (v  -  ■*>)+  (-V  -  O 


te  =  243°C=>í,.e  =1,2 


1  -+  -  s  =  0,27 - 

Pe  —19,425 atm=$P  —  0,25  \  diagrama  molK 


ts  =  28° C=>trs  =  0,7  ^  ,-Q2-  cal 

P  =2,2533 atm=>P  =  0,029  [diagrama  e  molK 


es  decir,  las  discrepancias  de  entalpia  a  la  entrada  y  a  la  salida  del  SO2  dan  igual  valor,  así  que: 


,-273+28  ,  dT  nt  2,2533 

cn - Rln - 

J273+243  p  T  19,425 


-0,3415- 


Definitivamente: 


AS  =-0,614  kW/K 


AS,+ „+c  =  5,4 14  -  4,717  -  0,614  =  0,083  kW  /  K 


Por  último:  I  =  77AS„„„,  =  300-  0,083  + 


6-4,19 


=  50,04 kW 
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CAPITULO  IV 

Balances  de  Masa,  Energía  y  Exergía  en  Vo¬ 
lúmenes  de  Control  con  reacciones  químicas. 
Combustión,  Generadores  de  Vapor. 
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4.  Problemas  Relativos  a: 


Balances  de  Masa,  Energía  y  Exergía  en  Volúmenes 
de  Control  con  Reacciones  Químicas. 
Combustión.  Generadores  de  Vapor. 


4.1-  Realizado  el  análisis  gravimétrico  de  un  combustible  líquido,  se  en¬ 

cuentra  que  tiene  la  composición:  84%  de  carbono  y  16%  de  hidrógeno.  Se 
realiza  la  combustión  de  dicho  combustible  en  el  interior  de  un  hogar,  y  a 
continuación  se  efectúa  el  análisis  volumétrico  de  los  humos  mediante  un 
aparato  de  Orsat  (en  dicho  aparato  se  condensa  prácticamente  todo  el  vapor 
de  agua  contenido  en  los  humos,  por  lo  que  el  resultado  del  análisis  viene  re¬ 
ferido  a  los  humos  secos). 

Se  obtiene  que  en  los  humos  secos  hay  CO2,  CO,  O2  y  N2,  siendo  la 
fracción  molar  de  CO2  del  10%;  y  la  de  CO,  del  1%. 

Se  supone  el  aire  formado  por  un  21%  de  O2  y  un  79%  en  fracciones 
molares.  Se  pide: 

1 )  Masa  de  agua  separada  en  el  Orsat  por  kg  de  combustible  quemado. 

2)  Masa  m,  en  g  de  carbono /kg  de  combustible,  que  se  oxida  completa¬ 
mente  a  CO2. 

3)  Coeficiente  de  exceso  de  aire  X  utilizado  en  la  combustión. 

4)  Fracciones  molares  de  O2  y  N2  en  los  humos  secos. 

5)  Fracciones  másicas  en  los  humos  secos. 


En  1  kg  de  combustible  hay  m  g  de  C  que  se  oxidan  a  CO2;  (840  -  ni)  g  de  C  que  pasan  a 
CO;  160  g  de  H. 

Cuadro  general  de  balance  de  masas,  en  mol,  por  kg  de  combustible  quemado,  siendo  X  el 
coeficiente  de  exceso  de  aire  empleado: 
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Productos  de  la  combustión  (mol/kg  combustible) 

Ni 

Reacción 

iV02(mín) 

co2 

co 

h2o 

02 

n2 

-(C) 

12 

C  +  02-> 

co2 

m 

12 

m 

12 

«o 

12 

C  +  V2O2 
->CO 

840  —  m  1 

12  2 

70-  — 
12 

160  (H) 

H2  +  i/202 
->h2o 

160  1 

2  '2 

80 

^  „  _  m 

1  =  75  +  — 
24 

del  aire  en 

exceso 

'75+sh 

(  m  ^  79 
15  +  —  l  — 

l  24  J  21 

1) 


N H  o  (formados  en  la  combustión  de  1  kg  de  combustible)  =  80.  Por  tanto: 


Masa  de  agua  condensada  en  el  Orsat:  mH  0  = 


80-18 

1000 


1,44  kg 


2) 


En  los 
humos  :■{ 
secos 


N, 


xco  ~ ' 


co 


m, 


m, 

m/ 12 


_  NCp  _  2Q 

' co  m  in , 


=  0,01 


0,1  m/ 12  m 

0,01  ”  _  70  —  m/12  12 


700 

11 


m  =  763,64  g  =  90,9%  del  C  existente  en  el  combustible 


3) 


De  [  1 J : 


m  7 000 


(\  ffl 

nco2+nco)+no2+nn2=  —  =  -  n 


f  75+— 1 

/  \ 

75  +  — 

+ 

1  24  J 

l  24  J 

79 

21 


+  700  ^1 

(nc  700  ^ 

1  75  + - 

+  Á 

75  + - 

\  22  J 

22 

79 

21 


de  donde  se  obtiene: 


X  =  1,323 


4) 


75+ W  (A-l) 

24  * 


75  + 


700 

22 


•  0,323 


75  + 


\  79 


7000/1 1 


0,0543 


=  5,43% 


m 

24 


V.- 


21 


75  + 


700 

22 


•  1,323 


79 

21 


m 


7000/1 1 


0,8357  =  83,57% 
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5)  Obtención  de  las  y¡  en  los  humos  secos: 


Comp.  ( i ) 

Mi 

x¡ 

x¡Mj 

HB 

co2 

44 

0,1 

4,4 

0,1476 

co 

28 

0,01 

0,28 

0,094 

02 

32 

0,0543 

1,7376 

0,058 

n2 

28 

0,8357 

23,4 

0,785 

£ 

1 

Mm  =  29,82 

=  1 
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4.2-  Realizado  el  análisis  gravimétrico  de  un  carbón,  se  obtuvo  el  siguiente 

resultado:  51,7%  C,  4%  H,  0,6%  S,  20,7%  O,  1%  N,  16%  H20  (humedad  y 
agua  combinada)  y  6%  cenizas. 

Determinar  la  masa  de  aire  utilizada  en  la  combustión  de  1  t  de  dicho 
carbón,  así  como  la  masa  de  los  humos  resultantes  y  su  composición  molar  y 
másica  en  los  dos  casos  siguientes: 

1)  Combustión  completa  con  un  coeficiente  de  exceso  de  aire  X  =  1,3. 

2)  Combustión  con  el  mismo  X,  pero  sólo  el  80%  del  C  se  oxida  completa¬ 
mente  (a  C02). 

Aire  =  21%  O2  +  79%  N2  molar. 


Tabla  balance  de  masas  de  la  combustión  en  mol  por  kg  de  combustible  quemado: 


Productos  de  la  combustión  (mol/kg  combustible) 

i  C y/%) 

Reacción 

N0i( mín) 

co2 

H20 

so2 

n2 

o2 

Cenizas 

C  (51,7) 

c  +  o2-> 
co2 

—  =  43,08 

12 

43,08 

H  (4) 

H2  +  !/202 

->h2o 

^■1  =  10 

2  2 

20 

S  (0,6) 

s  +  o2-> 
so2 

—  =  0,19 

32 

0,19 

O  (20,7) 

207 

- =  -6,47 

32 

N  (1) 

0,36 

H20 (16) 

8,89 

cen. (6) 

0,06 

del  aire 

0,797  = 
228,88 

14,04 

£ 

46,8 

43,08 

28,29 

0,19 

229,24 

14,04 

O2  mínimo  necesario  para  la  combustión:  (02)mín  =  46,8  mol/kg  comb. 


Aire  mínimo  necesario: 


46,8 

0,21 


=  222,86 


mol  aire 
kg  comb. 


l  =  Umín  =  289,72 


mol  aire 


Con  X  =  1,3: 


kg  comb. 
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Aire: 


i 

Mi 

Xi 

x¡M¡ 

o2 

32 

0,21 

6,72 

n2 

28 

0,79 

22,12 

z 

Mm  =  28,84 

Por  consiguiente,  para  1 1  de  combustible: 


L  =  289,72  kmol  aire  =  289,72  ■  28,84  = 


8  355,5  kg 


Composición  de  los  humos  (fracciones  molares  x¡%  y  fracciones  másicas  y,%);  las  cenizas 
se  han  eliminado  previamente  de  los  humos: 


Comp.  (/) 

Ni 

x%-mN‘ 

Mi 

M¡  x¡ 

_  x¡Mi 

N 

y¡~  iuu 

Mm 

C02 

43,08 

13,66 

44 

6,01 

20,4 

h2o 

28,89 

9,16 

18 

1,65 

5,6 

S02 

0,19 

0,0006 

64 

0,00039 

0,0013 

n2 

229,24 

72,67 

28 

20,35 

69,12 

02 

14,04 

4,46 

32 

1,43 

4,87 

£ 

N  =  315,44 

-  100 

Mm  =  29,44 

« 100 

2)  Si  sólo  el  80%  del  C  pasa  a  C02,  el  número  de  moles  de  C02  formado  por  kg  de  combus¬ 
tible  será:  /V'Cft  =  Nm  •  0,8  =  34,46 

De  CO  se  formarán:  N'co  =  43,08  •  0,2  =  8,62 

De  O2  habrá  un  menor  consumo,  de  8,62/2  =  4,31  mol/kg  de  combustible,  que  aparece¬ 
rán  en  los  humos.  /V'0i  =  N0i  +4,31  =  14,04  +  4,31  =  18,35  . 

En  resumen: 


Comp.  (i) 

Ni 

x%~mN< 

M¡Xi 

_  x¡M¡ 

N 

y¡-  ..  iUU 
Mm  ! 

C02 

34,46 

10,78 

44 

4,7432 

16,32 

CO 

8,62 

2,69 

28 

0,7532 

2,6 

H20 

28,89 

9,03 

18 

1,6254 

5,6 

02 

18,35 

5,74 

32 

1,8368 

6,32 

n2 

229,24 

71,69 

28 

20,0732 

69,05 

so2 

0,19 

0,06 

64 

0,0384 

0,0013 

z 

N  =  319,75 

« 100 

Mm  =  29,07 

« 100 

157 


BALANCES  DE  MASA,  ENERGÍA  Y  EXERGÍA  EN  VOLÚMENES  DE  CONTROL  CON  REACCIONES  QUÍMICAS.  COMBUSTIÓN.  GENERADORES  DE  VAPOR. 


4.3-  Efectuada  la  combustión  completa  a  P=  1,2  bar  de  un  combustible 

líquido  en  cuya  composición  intervienen  solamente  carbono  e  hidrógeno,  se 
procede  a  enfriar  los  humos  resultantes,  observándose  que  el  vapor  de  agua 
comienza  a  condensarse  cuando  la  temperatura  ha  descendido  a  50°C.  A  con¬ 
tinuación  se  realiza  el  análisis  volumétrico  de  los  humos  mediante  un  aparato 
de  Orsat,  obteniéndose  los  resultados  siguientes:  9,3%  C02,  30,3%  O2  y 
64,4%  N2. 

Siendo  la  composición  molar  del  aire  0,21  O?  y  0,79  N2,  determinar 
las  presiones  parciales  de  cada  uno  de  los  componentes  de  los  humos,  y  asi¬ 
mismo,  hallar  la  proporción  en  masa  que  hay  de  carbono  e  hidrógeno  en  el 
combustible. 


Ps(5 0o  C)  =  0,123  bar  =  presión  parcial  del  agua  en  los  humos  =  PH0  =  xH  QP 


_  0,123 

'CH20  ~  y  ry  -  0,103 


NHi0  =  0.103  •  N  =  0,103  •  {nHiQ  +  NCOi  +  N0i  +NnJ=  0,103  •  NHi0  +  0,103  •  Nhs 

N  h2o  =  0,1 15  ■  Nhs 

N,  =  Nhs  +  A%  „  =  Nhs  +  0,1 15  •  A0  =1,115- Nhs 


Nco2  d_NC02  Nhs  D_  0,093 


Prn  =^^p=  p  =  .  12 -10J=  100,1  mbar 

AT  AT  AT  111C 


Nhs  Nh  1,115 
No2  Nhs  D_  0,303  10  in3. 


p  =  ^ - 1,2-10  =  362  mbar 

Nhs  Nh  1,115  - 


_Nn2  Nhs  p_  0,604  in3. 


PN  =—^^*Lp  =  - - 1,2-10  =  650,6  mbar 

N>  Nhs  Nh  1,115  - 


Cálculo  de  la  composición  gravimétrica: 

=-(C)  +  ^^(H)  +  0,21-/(02)  +  0,79-/(N2)  = 

=  0,103 •  N  (H,0)  +  0,1001- A  (C02 )  +  0,326  •  N  (02)  +  0,6506  •  N  (N2) 
siendo  l  =  kmol  aire  /  kg  combustible;  y  N  =  kmol  humos  /  kg  combustible. 
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c 

H2 


=  0,1001 -IV 

12 

1  —  y 

: - -  =  0,123  •  N 

2 


•=>6 


1-y 


y 


0,123 

0,1001 


y  =  0,83 


Por  tanto: 


83%  C;  17%  H 
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4.4-  Utilizando  las  tablas  de  entalpia  normal  de  combustión,  y  teniendo  en 

cuenta  las  leyes  de  Hess  y  Lavoisier,  determinar  la  entalpia  de  reacción  es¬ 
tándar  de  las  siguientes  reacciones: 

(1) :  C  (graf)  +  2H2  — >  CH4  (gas) 

(2) :  C  (graf)  +  C02  (gas)  2  C02  (gas) 

(3) :  CO  (gas)  +  2  H2  (gas)  -»  CH3OH  (gas) 

Asimismo,  conociendo  la  entalpia  normal  de  combustión  del  C  y  del 
CO,  y  la  entalpia  normal  de  las  reacciones  siguientes: 

(4) :  Fe203  (s)  +  3  C  (graf)  -»  3Fe  (s)  +  3  CO  (g);  A H°  =  1 17,3  kcal 

(5) :  FeO  (s)  +  C  (graf)  ->  Fe  (s)  +  CO  (g);  A H°  =  37,3  kcal 

determinar  las  entalpias  normales  de  formación  del  FeO  (s)  y  del  Fe203  (s). 


(1) 


(I) C(s)  +  02(g)^C02  (g) 

(II) H2(g)  +  ±02(g)^H20(g) 


>(!)  =  (!  )+2 (II)-(III) 


(III)CH 4  (g)  +  202  (g) C02  (g)  +  2H 20 (g) \ 

AH?  =  AH?  +  2A H°n  -  AH %  =  Ah?c  +  2Ah?^  -  A h?CHi  = 


-393,52  +  2  •  (-  285,89)-  (-  890,33)  =  -  74,850 


(2) 


( I  )C  (s)  +  O 2  (g)->C02(g) 
(11X20  (g)  +  ~02  (g)  — >  C02  (g) 


>(2)  =  (I)-2(II) 


AH?  =  AH?  -  2A H°n  =  A /ic°c  -  2A l£co 


-393,52-2-  (-282,99)=  172,460 


(3) 


(I)CO (g)+  —  02(g)—>  C02  (g) 

(H)H 2  (g)+^02(g)^H20(g) 

(III)CH 30H  (g)+ 1 0 2  (g)  ->  C02  (g)+2H 20(g) 


>(3)  =  (/)+2(  //)-(///) 


AH?  =  A h°c  C0  +  2A h?Hi  -  A h°c  CHOH  =  -282,99  +  2  •  (-  285,83)-  (- 173,64  •  4,18)  = 


-128,730 
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(4)+(5)  Reacciones  de  formación  (4)  y  (5): 

(4)  Fe(s)  +  ^02(g)  — »  FeO(s) 

(5)  2Fe(s)  +  |o2(g)  Fe203  (s) 

(4  )  =  -(!!  )  +  (III)-(IV) 
ÁH  4  =  -37,3  •  4,1 8  +  393,52  - 
-(-282,99)  = 

(5  )  =  -(/)  + 

A//)1  =  -1 17,3  -  4,1 
-  3  •  (-  282,99) 
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4.5-  Un  gas  de  alto  homo  tiene  la  siguiente  composición  volumétrica: 

4%  H2,  28%  CO,  8%  C02  y  60%  N2.  Se  pregunta: 

1)  Poderes  caloríficos  superior  e  inferior  de  dicho  gas. 

2)  Entalpia  de  la  reacción  y  energía  intema  de  reacción  a  -5°C  de  la  reacción 
de  combustión  completa  del  H2  (g). 

3)  Entropía  de  reacción  estándar  y  a  -5°C  para  la  misma  reacción  de  la  pre¬ 
gunta  anterior. 

Datos:  Entalpias  de  formación  y  entropías  absolutas  adjuntas  (toma¬ 
das  de  las  tablas  correspondientes). 


Entalpias  de  formación: 


Comp. 

Alil  (kcal/  mol) 

h2o  (1) 

-68,32 

H20  (g) 

-57,80 

C02  (g) 

-94,05 

Entro 

tías  absolutas: 

Comp. 

s°  (kcal  /  mol  K) 

H2  (g) 

31,23 

C2  (g) 

49,05 

H20  (g) 

16,72 

I  1^03.1 

1)  (I)  H,(g)  +  —  02(g)  — >  H20(1)  ;  Atf"  =  Ah"Hi0(l)  =  -68,32— 

1  V  pal 

ai)  CO(g)  +  - 02(g)  ->  C02(g) ;  AH °u  =  A h°f  COi(g)  -  A hQf  C0(g)  =■■■  =  -67,67  — 

-PCS  =  0,04- AH°  +0,28- AH°,  =  .-.  =  -21,68—  => 

mol 

PCI  =  PCS  +  0,04  •  (a h0fMiO(l)  -  A h0fMiO(g))=  PCS  +  0,04  •  [-  68,: 


PCS  =  21,68 


kcal 

mol 


2 -(-57,8)]: 


21,26 


kcal 

mol 


2) 


H2(g)  +  — °2(g)  — »  h20(s) 


1  atm,  5°C 


A Hj  =  A Hj  + 


'T  dAH°  rrr  dAH°  A  o  t  f  , 

- cIT; - =  Ac„  (sin  transiciones  de  lase). 

-i]  dT  dT  1 


AH  5  -  A// 25  +  (hH  0_5  hH^o, 25)  -(%>,, 25  ^0,-5)  hH  -5)- 


=  -68,32 


-íf‘ 


dt  +  77+I  c 


r°  o  1  r25  r25 

J  cp,h2o( s,dt~- J  cp0dt-\  „  dt 


p,H20(l)ul  ^  '/  ^  )  ^p.H20(s)ul  2  J_5 


P.H  2 


A 


) 
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o  ,  kcal  _  r  o  i  n-3  kcal  o 

cp,h20(1)  ~lko  K  -18'10  c 


kcal 


kcal 


0,49 - =  8,82-10“  - 

mol  K  p'Hl°(s)  kg  K  mol  K 


n„kcal  ,  .  „ 

r,  =80 - =  1,44 

f  kg 


kcal 

mol 


"P.o  2 


(ó,085  + 0,363 ■ÍO-2^'-7  'T)———;c°ph,  =  (ó,952- 0,046 -10 ^k't) 


mol K  "p-  2 

AH°  +  68,32  =  (l8  •  10“3  ■  25  + 1,44  •  8,82  •  10“3  ■  5)-  - 


cal 
mol  K 


6,085-25  + 


0,363-10 


,-2 


(2982  -2682) 


- 10“3  -  [ó,952 ■  25 -  0,046  •  10“2  •  (2982  -  2682)]- 10~3  =  -2,19 


kcal 

mol 


A H%  =  -68,32  -  2,19  =  -70,5 1  kcal  /  mol 


AU\  =  AH%  -  P°AV°  =  AH°,  -  P° 


í  3  RT°  ^ 


'-5  ' 


2  P 


:  A H°,+-RT° 
2 


=  -70,51  +  --  — -10“3-268  = 
2  4,18 


-69,71 


kcal 

mol 


3) 


H2(g)  +  ^02(g)^H20(l) 


-  A<V0-e°  -le0  _  c° 

,  ÍAO  -  Ah,0(/)  A02(g)  *H2(g) 


llatm,  5°C  ^ 

Utilizando  las  tablas  de  entropías  absolutas  estándar,  se  tiene: 

AS 0  =  1 6,72  -  0,5  •  49,05  -  3 1,23  =  -39,03  cal  /  mol  K 


ASj  =  AS^  +  í  ¿p  =  AS-?  +  í  — —dT  (sin  transiciones  de  fase). 

1  JT,  dT  1  JT,  T 


T  A  c„ 


=  AS  - 


as°5  =  AS0  -  ( 

1 


7/, 0,25  SH20-  5 


5 )+  2^°2,25  502,-5)+(: 


02, 25  J02,-5Ur  \óH2,25  SH2,~ 5 


,)  = 


J273  J 


p,H2o(i)dT+'jjm+ J 


\ 


-H20(s) 


273  J268  T 


dT 


1  f298  CPA  ~  ,  f298  c/>.«2 


+  _|  -^í/T+f'  -^^dT  = 

J  2( 


2  J268  r 


J268  7" 


-39,03- 


18-10“3-/»  — +  — +  8,82-10“3-/»  —  |-103  + 
273  273  268 


1 

(  298  2  7 

(  298  2  ) 

kcal 

+  — 

6,085  ■  In - +  0,363 -10- -30 

+ 

6,952  ln - 0,046  -10“2-  30 

= 

44,94 

2 

268 

268 

kmol 
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4.6-  En  una  cámara  de  combustión  se  produce  la  combustión  completa  de 

-i 

un  caudal  de  1  m  /  s  de  CO,  con  un  caudal  de  aire  tal  que  el  coeficiente  de 
exceso  es  X  =  1,2.  A  la  entrada  de  la  cámara  tanto  el  aire  como  el  CO2  se  en¬ 
cuentran  a  7j  =  400  K  y  P\  =  1,2  bar,  siendo  la  temperatura  de  los  humos  a  la 
salida  T2  =  1  000  K. 

Siendo  la  composición  molar  del  aire  0,21  O2  y  0,79  N2,  y  conside¬ 
rando  despreciables  las  variaciones  de  energías  cinética  y  potencial,  determi¬ 
nar  el  calor  intercambiado  a  través  de  la  cámara  de  combustión  por  unidad  de 
tiempo. 

Datos:  cp( J /  mol  K)  =  a  +  b  T  +  c  T2 ;  y  tablas  adjuntas  de  valores  a,  b , 
c,  y  de  entalpias  de  formación  estándar. 


- » - 

COMBUSTIBLE 

AIRE 

O 

CÁMARA  DE  COMBUSTIÓN 

fe- 

HUMOS 

Para  300  <T<  1  000: 


i 

a 

6  102 

c-103 

CO 

30,83 

1,34 

3,06 

o2 

30,16 

-1,56 

5,90 

co2 

19,94 

7,25 

-5,49 

n2 

30,50 

-11,00 

1,93 

i 

A/zVkJ/mol) 

CO  (g) 

-110,597 

C02  (g) 

-393,776 

El  diagrama  ( H,T )  de  la  reacción  exotérmica  que  tiene  lugar  tendría  la  forma: 
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Reacción  de  combustión:  CO(g)  +  Vi02{g)  — >  C02(g) 

Aire  mínimo  necesario:  /, 


W  =  2,381  m°laire 


Aire  empleado: 


0,21 

■  U, „  =  1,2 -2, 38 1  =  2, 857 


mol  CO 

mol  aire 


mol  comb 


Reactivos  R 
(mol/molCO) 


CO(g):l 

O2(g):0,6 

N2(g): 0,6  -79/21  =  2, 257 


Productos  P 
( mol/m  ol  CO ) 


C02(g):l 

O  2  (g)  :0, 21  -l  mín(X-\)  =  Q,\ 
N 2(g) :0,6  -19/21  =  2,257 


La  entalpia  de  la  reacción  será: 


AH  =  H P  -  H R  =  (H p  -  H °P )+  (H °p  -  H °  )-  (h r  -  H ° )  =  (h p  -  H °  )-  (h r  -  H ° )+  A H° 

£  X  (v,S.,  )dT;HR  -H°r=  £  ¿  ^  ^ 


Teniendo  en  cuenta  que: 


a  +  bT  +  cT 


se  tiene 


HP  —  Hp 


)dT  =  a(T2  - T^  +  ^T2  - T2 )+ 1 (r23  -  T2 ) 

J-1000  /  \ 

m  \cp,C02  +  O’1  ■  Cp'02  +  2>257  •  Cp,/v2  = 


kJ 


:  8  267,07  -  8  442,23  +  35  553,58  =  35,378  - 

mol  CO 

r40(Y  \ 

j296\cP.co  +  0,6  •  Cp  0¡  +  2,251  ■  cp  Ni ) dT  = 


hr~K 


=  12  01 1,98  -  659,63  +  1 370,83  =  12,723- 


kJ 


mol  CO 


kl 

AH°  =  A h°f  C0Ag)  -  A h0f  CO(g)  =  -393,776  +  1 10,597  =  -283,179- 


De  modo  que:  AH  =  35,378  -  283,179  - 12,723  =  -260,524 


Caudal  volumétrico: 


mol  CO 


kJ 


mol  CO 


V  =  l— ;  N  =  V p  =  — =  —  =***"  —  =36,10 
s  v  RT  8,31-400 


mol 


así  que  el  calor  cedido  al  exterior  sería: 


Q  =  ÑA H  =  36,10  •  (-  260,254)  =  -  9404,9  \kW 
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4.7-  Un  gas  combustible  tiene  la  siguiente  composición  volumétrica: 

19%  CO,  15%  C2H4,  41%  N2  y  el  resto  C02.  Se  pide: 

1)  PCS  y  PCI  de  dicho  combustible. 

2)  AU°  y  AS0  en  su  combustión  completa,  habiéndose  elegido  como  estado 
normal  para  el  agua  el  del  agua  líquida. 

3)  AG°  y  AG6oo  en  su  combustión  completa,  habiéndose  elegido  como  esta¬ 
do  normal  del  agua  el  del  gas  ideal. 

Datos:  tabla  adjunta. 


c°„  (cal  /  mol  K)  =  a  +  b  T 

i  (Comp.) 

Alif  (kcal  /  mol) 

s°  (cal  /  mol  K) 

a 

b  102 

CO  (g) 

-26,4 

47,30 

6,73 

0,04 

co2(g) 

-94,2 

51,06 

5,32 

1,43 

C2H4  (g) 

12,5 

63,80 

0,94 

3,73 

02  (g) 

49,00 

6,73 

0,15 

H20(1) 

-68,4 

16,72 

H20(g) 

-57,8 

45,11 

7,70 

0,05 

1) 


C0(g)  +  1/202(g)  — >  C02(g) 

C2H4(g)  +  302(g)  -+  2C02(g)  +  2H20(1) 

A H¡  =  AtifiC(K  -  A h°f  co  =  -94,2  -  (-  26,4)  =  -61$kcal 


[I] 

[II] 


AH„  =  2A h°f  „  n„ ,  +  2A h°f  -  Ah°f  ^  „  ,  „ ,  =  2  •  (-  68,4)+  2  ■  (-  94,2)- 125  =  - 331,1  kcal 


1  f  <H20(  1 )  T  ^"/,C02  uulf,C2Hi(  g  ) 

A H°  =  0,19  •  A H°  +  0,15  •  A H°u  =  -63,5  kcal  =  -PCS 


PCS  =  63,5  kcal  /  mol 


PCI  =  PCS  -  0,15  •  2  •  (68,4  -  57,8)  =  60,3 kcal/mol 


2)  AU°  =  AH°  - P°AV°  ;  ^At^0  =  RT°I.vi  =  978,6  J  /  mol  =  0,23 kcal/  mol 

donde  Xv,  =  0,19  •  (l  -  3/2)+  0,15  •  (2  -  4)  =  -0,395 

Luego:  A  Uc 


63,5  -  0,23  =  -63,7  kcal  /  mol 


AS"0  — 

-  aco 


1  o 

-—Sr. 


5 1,06  -  i  ■  49  -  47,3  =  -20,74- 


cal 


ac°  -  2v°  +2?°  — 3v°  —  v° 

n  ~  ^ h2ou)  * co2  c2Ht 


2  mol  K 

:  2  •  16,72  +  2-5 1,06  -  3  •  49  -  63,8  =  -75,24  cal  /  mol  K 
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Luego:  A5°  =0,19-  AS°  +  0,15-  =  -15,23 cal/ mol  K 


3) 


Recordando  que 
A ,G°  _  A ,G°  ct  i 


A  G°  =AH°-  T°AS°  =  -60,3  -  298  ■  (-15,23  ■  1(T3)=  [  64,83fcca//»io7 
d(AG/T) 


dT 


AH 

rjl  2 


'i 


T0  r 


//> 

AGr 


^A//°  +  í  Ac°dT  llT  =  — ^+A//° 
"  f  T0 


1  1 

T  Tn 


siendo  Ac“  =  (0,19  +  2  •  0,15)-  c“  +  2  •  0,15  •  c 


0 

-p,H2 O  ' 


0,19  -  + 3  0,15  I  -c° 
2 


/).02 


-0,19  •  c°,co  -  0,15  •  clCiHi  =  0,49  •  <C02  +  0,3  •  c%20  -  0,19  ■  c°>co  • 
-  0,15  ■  c°p  C2Hi  -  0,83  •  c“  o,  =  •  •  •  =  -1,39  -  0,66  •  10“2  T 


-p.O, 


AG»()(,  _  64,83 
600  298 


(-60,3)- 

1  1  f6ü()  1 

“  i*600  x  t 

- í  “2 

10"3  - -1,39-0,66-10  -fí/L 

[  600  298  )  Jtqb  T 

J298  x  7 

í/L  = 


64,83 

298 


-  + 


1  1  ^ 

0,102  +  1,314- - => 

298  600 


n  kcal 

AGI  =193,06  — 
mol 


167 


BALANCES  DE  MASA,  ENERGIA  Y  EXERGlA  EN  VOLÚMENES  DE  CONTROL  CON  REACCIONES  QUIMICAS.  COMBUSTIÓN.  GENERADORES  DE  VAPOR. 


4.8-  En  una  cámara  adiabática  de  combustión,  y  en  régimen  estacionario, 

tiene  lugar  la  combustión  de  butano  líquido  con  el  aire  estrictamente  necesa¬ 
rio. 

1 )  Determinar  la  temperatura  de  combustión  adiabática,  si  tanto  el  aire  co¬ 
mo  el  butano  entran  a  la  cámara  a  la  temperatura  de  25°C. 

2)  Determinar  también  la  temperatura  teórica  de  combustión  que  se  alcanza¬ 
ría  si  la  combustión  tuviese  lugar  con  un  coeficiente  de  exceso  de  aire 
A,  —  4,  y  habiéndose  precalentado  el  aire  hasta  la  temperatura  de  600  K. 

Se  considerará  el  aire  mezcla  ideal  de  composición  volumétrica: 
21%02y  79%  N2. 


De  las  tablas  de  gases  ideales  (origen  de  entalpias  T  =  0  K)  se  obtiene  el  siguiente  cuadro 
de  valores  de  h  en  kJ  /  mol: 


298  K 

600  K 

1  300  K 

1  320  K 

2  450  K 

2  500  K 

co2 

9,36 

59,52 

60,66 

128,22 

131,29 

h2o 

9,90 

48,81 

49,70 

106,18 

108,87 

n2 

8,67 

17,56 

42,03 

42,75 

94,15 

96,43 

o2 

8,68 

17,93 

40,17 

40,85 

De  las  tablas  de  entalpias  de  formación  estándar: 


Comp. 

Ahj  (kJ/mol) 

C4H10  (1) 

-147,21 

H20  (g) 

-330,24 

co2  (g) 

-393,52 

1) 


25SC( 


/  - ft 

I  AIRE 

PRODUCTOS 

Kh10<i> 

Combustión  completa  con  el  aire  mínimo  necesario: 

C4Hl0(l)+^O2(g)  ->  4C02(g)  +  -^-H20(g) 


Reactivos  R 
(mol/molC  4H  w  ) 


C4HI0(l):l 

02(g). -13/2  =  6.5 

N2(g)  :6,5  ■  79/21  =  24,45 


Productos  P 
’  (mol/mol  C  4H  ,„) 


C02(g)  :4 
H20(g):  5 
N2(g):  24,45 
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4 .  •  ,  6,5  mol  aire 

Aire  mínimo  necesario:  =  — —  =  30,95 


0,21 


mol  C4H10 


Haciendo  un  balance  de  energía  en  la  cámara  de  combustión  adiabática: 

AH  =  HP  - Hr  =  0 ;(hp  - H°P)+  (h°p  - H°R )- (hr  -H°r)={hp- H°p )+  A H°  -  (hr  -H°r)=  0 

p  ,  R 


X  V/  (A/l/  +  kTc  ~  h29H  1  ~  XV*  (**/  +hTc~  *298  )*  =  0 

Í=1  *=I 

Ah°  =4Ah0f  CO2  +5Ah°f  H20-Ah0f  CiHio(l)  =  4  (-393,52)+5  (-330,24)-(-147,2l)=-3078,07ít/ 


Puesto  que  las  sustancias  reaccionantes  entran  a  la  cámara  de  combustión  precisamente  a 
25°C,  Hr-H°r=0,  luego: 

4  ■  (*co,  ,Tc  ~  ^co-,  ,298 )+  ^  ■  {hn2o,Tc  ~  ^h2o, 298 )+  24,45  •  (/í^  Tc  -  hN^  29g )  =  3078, 01 kJ 
=*  4  ^co2jc  +  ^  hHiOTc  +  24,45  hNíTc  =  3  377  kJ 

Con  los  valores  de  la  tabla  de  entalpias  de  gases  ideales  resolvemos  esta  ecuación  por 
tanteo.  Llamando  A(T)  al  miembro  de  la  izquierda,  resulta: 

T  =  2  450  K  ->  A(T)  =  3  345,74  kJ;  T  =  2500  ->  A(T)  =  3  427,22  kJ 


Así  pues: 


2  450  <Tc<2  500 


AIRE  (600  K)^ 

1 

<g) 

PRODUCTOS 

C4H10(líq.)  25BC 

( L ) 

En  este  caso,  el  aire  utilizado  será: 

/  =  A  /  .  =  30,95  -4  =  1 23,8  mol  aire  /  mol  comb. 
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Reactivos  R 
(mol/molC  4H  w) 


C4H10(l):l 
02(g):  6,5-4  =  26 
N  2(g) -24,45 -4  =  97,81 


Productos  P 
(mol/molC4  H  ¡0) 


C02(g) :  4 
H20(g):5 
02(g)  'i  9,5 
N2(g):97»l 


El  diagrama  entalpia-temperatura  tendrá  la  forma: 


donde: 


AH°  =  -3  078,07  kJ 


(hTc'  -  h29g  )k  -  26  ■  (i h0,  60Q  -  h0i  29g )+  97,8 1  •  ifiNi  ooo  ^/v2 ,298  )-•••-  11 1 0,03kJ 

*= i 


y.V,(V  _  ^298  ),  “  4  V*C02 ,T<f  ~  hc02. 298  )+  5  (^H2O.Tc’  ~  ^H20. 298  )+ 

1=1 

+ 1 9,5  ■  (A02  rc,  -  /i0j  298 )+  97,8 1  ■  [hNi  Tc,  -  298 ) 

Sustituyendo  valores  en  [1]  y  operando,  queda  la  ecuación: 

4^coj,rc'  +5hH]pTc'  +19,5  hc^Tc.  +  97,81  hNiTc-  —  5  292,31  kJ 

Llamando  5(7)  al  miembro  de  la  izquierda  de  la  igualdad,  tanteando: 

r  =  1300K  B(T)  =  5 230,74  kJ;  r  =  1320  B(T)  =  5 320,30 kJ 


Por  tanto: 


1 300  K  <  7b'<  1 320  K 


[1] 


170 


BALANCES  DE  MASA,  ENERGÍA  Y  EXERGÍA  EN  VOLÚMENES  DE  CONTROL  CON  REACCIONES  QUÍMICAS.  COMBUSTIÓN.  GENERADORES  DE  VAPOR. 


4.9-  La  composición  volumétrica  de  un  gas  natural  da:  90%  CH4; 

2,5%  C2H4;  2,22%  H2;  0,1%  SH2;  0,92%  CO;  4,26%  N2. 

Se  quema  dicho  gas,  que  entra  a  la  cámara  de  combustión  en  condi¬ 
ciones  normales,  con  un  25%  de  exceso  de  aire,  que  contiene  un  2%  en  vo¬ 
lumen  de  vapor  de  agua,  y  que  ha  sido  precalentado  a  550°C. 

Los  PCI  de  los  distintos  componentes  de  este  gas,  en  kcal/Nm3  (C.N.: 
0°C,  1  bar)  son:  CH4:  8  560;  C2H4:  14480;  H2:  2  582;  CO:  3  034;  SH2:  5  514. 
Para  las  capacidades  caloríficas  específicas  a  P  cte.,  se  suponen: 

N2  y  aire:  (0,302  + 0,22- 10'4í)  kcal/Nm3  °C 
Vapor  de  agua:  (0,373  +  0,5-10_4+)  kcal/Nm3  °C 
S02  y  C02:  (0,406  +  0,9-  10~4+)  kcal  /  Nm3  °C 

Se  pide  calcular  la  temperatura  teórica  de  combustión  adiabática,  o 
temperatura  de  llama. 


PCI  del  gas  natural:  0,9  •  8  560  (CH4 )  +  0,025  •  14  480  (C2H4 )  +  0,022  •  2  582  (H, )  + 
+0,00 1-5514  (SH2 )  +  0,0092  ■  3  034  (CO)  =  8157  kcal  /  Nm3  comb. 
Volumen  de  los  productos  de  la  combustión  por  Nm'  de  gas: 

CH  ^  +207 — $C07  +  2H  70 

C2H4  +  302->2C02+2H20  C02  :0,9  +  2 •  0,025  +  0,0092  =  0,959 

2H2  +02—)2H  20  \h20:2- 0,9  +  2 -0,025  +  0,0222  +  0,001  =  1,87 

2SH 2  +  30 2  —>2S02  +  2H20  S02  :0,001 
2CO  +  O ,  — >2C07 


n  „  nnne  .0,001  0,0092  0,022 

02  teonco:  2-0,9  +  3-0,025  +  3 - 1 - 1 - 

2  2  2 


=  1,892 — - 

Nm  comb. 


Aire  seco  teórico: 


Total  aire  húmedo: 


1,892  Nm3 
0,21  Nm3  comb. 


11,25 

0,98 


=  1 1,48 


Nm3 

Nm3  comb. 


Vapor  de  agua  (en  el  aire):  1 1,48  - 1 1,25  =  0,23 


Nm3 

Nm3  comb. 


Entalpia  total  del  aire  empleado 
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550  'i 

1 1,25  •  |  0,302  +  0,000022—  550  (aire  seco  a  550 °  C)  + 


+  0,23  í  0,373  +  0,00005 —  j  550  (vapor  de  agua  en  el  aire)  =  1955 — ^tal_ 

^  2  )  Nm  comb. 


Total  entalpia:  8157  (comb.)  +  l  955  (aire)  =  10 1 12  kcal  /  Nm3  comb. 

Productos  de  la  combustión  en  Nm3/Nm3  comb.: 

0,059  (C02)  +  0,01  (SO,)  =  0,96;  1,873  (H20)  +  0,230  (H 2 O  aire)  =  2,103 


0,0426  (N2)  + 8,875  (N2  aire)  +  0,473  (02  exceso)  =  9,403 
Entalpia  total  de  los  productos  de  la  combustión  a  la  temperatura  teórica  T  (°C): 

0,96  1 0,406  +  0,00009-j  jr  + 2,103 |o,373  + 0,00005-^  Jr  + 


+  9,403  0,302  +  0,000022- 


10112- 


kcal 


Nm  comb. 

ya  que,  por  ser  adiabática  la  combustión  y  a  presión  constante,  el  contenido  entálpico  de  reactivos 
y  productos  debe  ser  el  mismo.  Operando  en  la  ecuación  anterior  se  obtiene: 


0,0002  •  r  +  4,014  T- 10 112  =  0 


r  =  2  264°  C 


El  diagrama  ( H,t )  de  la  combustión  tendría  la  forma: 
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4.1 0-  Calcular  el  trabajo  de  expansión  en  la  reacción  de  combustión  teórica 

de  1  mol  de  ácido  benzoico  (C7H6O2)  en  condiciones  normales  (1  atm,  25°C). 
Considerar  ideal  el  comportamiento  de  los  gases. 


Reacción  de  combustión  teórica: 

C7H602  (s)  +  y02  (g)  — >  7C02  (g)  +  3H20  (g) 

Considerando  despreciable  el  volumen  del  ácido  benzoico  sólido  frente  al  resto  de  gases: 


AV  =  3v°  +  7v°  -  7,5v°  =  2,5v°  ;  v°  : 


8,31 - 298  K 

mol  K 

1,013  105  Pa 


=  0,02444- 


y  el  trabajo  volumétrico  será:  W  =  PAV  =  6 194  J  /  mol 


Suponiendo  que  el  agua  quedara  en  estado  líquido,  cuyo  volumen  sería  despreciable: 
AV'=  7v°  -  7,5v°  =  -0,5v°  W'  =  -1 238,8  J  /  mol 
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4.11-  Se  quema  gas  propano  con  un  coeficiente  de  exceso  de  aire  X  =  2. 

1)  a)  Calcular,  a  partir  de  las  correspondientes  entalpias  de  formación,  PCS 

y  PCI  en  kcal/kg.  ¿Qué  valor  puede  deducirse  de  estos  resultados  pa¬ 
ra  la  entalpia  de  vaporización  del  agua  a  25°C?  ¿Cuáles,  en  %,  la  dis¬ 
crepancia  entre  cada  uno  de  los  tres  valores  obtenidos  y  los  encontra¬ 
dos  en  las  tablas  correspondientes? 

b)  Suponiendo  comportamiento  ideal  para  todas  las  sustancias  gaseosas 
que  aparecen  (cp¡  =  a¡  +  biT+c¡T2),  obtener  cp  =  A+BT  +  CT2  para 
los  humos  secos  productos  de  la  combustión,  en  cal  /mol  K  de  humos. 

2)  Los  humos  secos  procedentes  de  la  combustión  anterior,  a  =  300  K, 
pasan  a  un  compresor  cuyo  índice  de  compresión  es  e  =  6,  comprimién¬ 
dose  según  un  proceso  reversible  a  lo  largo  del  cual  la  capacidad  calorífi- 

i 

ca  de  los  humos  varía  según:  c  =  B  T+  C  T  .  Calcular: 

a)  Trabajo  específico  de  compresión,  en  kJ/kg  de  humos  comprimidos. 

b)  Calor  intercambiado  con  el  fluido  que  circula  por  el  serpentín  de  refri¬ 
geración  s,  en  kJ/kg  de  humos  comprimidos. 

Supóngase  el  aire  mezcla  ideal  de  composición  molar:  20%  O2  y  80%  N2, 

siendo  nulas  las  variaciones  de  energías  cinética  y  potencial. 


1)  a)  Reacción  teórica  con  el  O2  necesario: 

CjHg  +  5O2  — >  3CO2  +  4H2O 

Con  X  =  2:  C3Hg  +2-5  02  +2-5  —  N2  3C02  +4H,0  +  5CO,  +40N2 

0,2 

C3H8  + 1 0  02  +  40N2  3C02  +  4H20  +  5C02  +  40N2 

Para  esta  reacción:  A H°  =  3AA®  COi  +  4AA®  Hi  —  AA°  CjW#  [1] 

De  la  tabla  de  entalpias  de  formación  estándar  obtenemos: 
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Comp. 

M¡ 

Ah'j  .  (cal  /  mol) 

C02 

44,01 

-94  052 

h2o  (1) 

18,016 

-68  317 

H2o  (g) 

18,016 

-57  798 

C3Hg  (g) 

44,094 

-24  820 

Sustituyendo  los  valores  correspondientes  en  [1 J: 


PC  =  -AH  0 


PCS  =  530604kcal/kmol  = 
PCI  =  488528kcal/kmol  = 


1203 3 kcal/kg  C3H8 
1  \Q19kcal/kgC  3H  8 


La  diferencia  entre  los  poderes  caloríficos  superior  e  inferior  es  (prácticamente)  la  entalpia 
de  vaporización  del  agua  formada  en  la  reacción  de  combustión: 

530  604-488  528 


PCS  -  PCI  ~  4  r. 


H20(25°C) 


’H20(25°C) 


18,016-4 


583,87 


kcal 

kg  H,0(25°C) 


Comparación  de  los  valores  obtenidos  con  los  de  las  tablas  (interpolando  linealmente): 


PCI 

PCS 

rH20(25°C ) 

Obtenido  (O) 

11079 

12  033 

583,87 

Tablas  (T) 

10985 

11939 

583,08 

100  •  (0-T)/0 

0,85% 

0,8% 

0,13% 

Como  se  ve,  las  discrepancias  obtenidas  son  insignificantes. 


b) 


Para  los  humos  secos,  siendo  cp  ¡ 


cal 

molK 


,  de  la  tabla  correspondiente: 


i 

Mí 

X) 

a¡ 

br  102 

c,  -109 

co2 

44,01 

3/48 

5,316 

1,4285 

-0,8363 

02 

32 

5/48 

6,085 

0,3631 

-0,1709 

n2 

28,016 

40/48 

6,903 

-0,03753 

0,193 

De  estos  valores  se  obtiene: 

Mm  =  Yj,x¡M  ¡  =  29,42 
A  =  I 'jcia¡  =  6,7186 
B  =  'Lx¡bi  =  0,0958  -10“2 
C  =  Zx¡c¡  =  0,1068  10"5 


c  p  =(6,72+io_3r+iiio_7r2)-^- 
p  V  triol  K 


2)  a)  cp  =  A  +  BT  +  CT2  ;  cp-cv=R  =>  cv  =  cp  -  R  =  A-  R+  BT  +  CT2 
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Según  el  enunciado, 

,  c  —  c  A 

c  =  BT  +  CT2  =»  - =  n  = - =  •••  =  1,421 

cv-c  A-  R 

de  modo  que  el  proceso  es  politrópico  de  índice  n  =  1,421,  cuya  ecuación  diferencial  será: 

^ _  /  ~yy  \  \—n  _ 

dT  H - —  dP  =  0^TP  "  =cte=$TP  A  =cte 

n 

( P  \R’A 

=^T2=TX  —  =TleR,A  =  --=5lOK 

lPi  J 


Balance  de  energía  en  el  compresor: 


Sq  -  5wc  =  dh^BT  +  CT2)dT-  Swc  =(a  +  BT  +  CT2)dT => 


■■A(T2-Tl)=ATl(eR/A-l}=-= 


1411,2 


kcal  _  1411,2 
kmol  29,42 


•4,19=  201- 


kg  humos 
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4.12-  En  un  cohete  espacial  se  utiliza  como  combustible  una  mezcla  de 

pentaborano  (B5H9)  líquido  (80%  en  peso)  y  de  hidrazina  (N2H4)  líquida 
(20%  en  peso).  El  comburente  utilizado  es  agua  oxigenada  (H2O2)  líquida,  en 
la  proporción  estequiométricamente  exacta. 

Los  productos  de  la  combustión  son  B2O3  sólido,  N2  gas  y  H20  gas. 

Se  pide: 

1 )  Consumo  de  H2O2  en  kg  /  kg  de  combustible. 

2)  Poder  calorífico  en  kcal  /  kg  comb. 

Datos: 

Áh°f  (B2O3  sólido)  =  -305  000  cal /mol;  Ah()f(B5U9  líquido)  =  7  740  cal /mol; 
A/7°/(N2H4  líquido)  =  12  050  cal /mol;  A/í°f(H20  gas)  =  -57  798  cal /mol; 
A/i°/(H202  líquido)  =  -44  837  cal /mol. 

Masas  atómicas:  M0  =  16;  MH=  1  \MB  =  10,8;  MN=  14. 


Reacción  estequiométrica  de  combustión  del  B5H9: 

B5H9  (1)  +  12H202  (1) ->  |b20,  (s)  +  y  H20  (g) 


/  5 

luego:  PCB$Hí>  =-AHl5ll9  =  -  -Ah0fB^(s)  +  —/^iyH2O(g)-Ah°fBiH9(l)-\2AhQfHMl) 


|  •  (-  305000)+  y  •  (-  57798)-  7740  - 12  •  (-  44837) 


:  1 185  863 - — - =  1  185  863  =  18  823  kcal 

mol  B5H9  63  kg  B5H9 


Reacción  estequiométrica  de  combustión  del  N2H4: 


N2H4  (1)  +  2H202  (1)  ->  N2  (g)  +  4H20  (g) 


luego: 


V  <H20(  g  )  ^ nf,N2H4(l )■ 


lf.H202(l 


=  153  368- 


mol  N2H4 


153  368  kcal 

- =  4  793 - 

32  kg  N2H4 
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Por  tanto: 


1)  Consumo  de  H->0->:  0,8  — •34  +  0,2  — -34  = 

63  32 


5,61 


kg  H202 
kg  comb. 


2) 


PC  =  0,8  -18  823  +  0,2- 4  793  = 


16  017  kcal  /  kg  comb. 
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4.13-  En  una  cámara  de  combustión  adiabática  se  quema  un  combustible 

con  la  composición  gravimétrica  siguiente:  85%  C  y  15%  H.  La  temperatura 
del  aire  entrante  a  la  cámara  es  de  400  K;  y  la  del  combustible,  298  K. 

Determinar  el  exceso  de  aire  con  que  se  realiza  la  combustión  si  la 
temperatura  adiabática  de  llama  no  excede  de  1  250  K,  sabiendo  que  el  PCI 
del  combustible  es  de  9  800  kcal/kg. 

Suponer  que  todos  los  gases  se  comportan  como  gases  perfectos  bia¬ 
tómicos. 


85  15 

En  100  kg  de  combustible  hay  —  ~  7,08  kmol  C  y  —  =  7,5  kmol  H2 . 

Reacción  estequiométrica: 

7,08  C  +  7,5  H2+  + 10,83  02  + 10,83-^  N2  7,08  C02  +7,5  H20  (v)  + 10,83  —  N2 

Llamando  c  =  (7,08  C  +  7,5  EL),  y  siendo  A  =  Q  empleado  _  cocqcjente  exceso : 

02  necesario 

c  +  10,83202  +  40,74 XN 2  ->7,08 C02  +  1,5H20+  K),83(X  - 1)02  +  40,74 XN2 


Por  ser  la  combustión  adiabática:  Hp  -  HK  =0 


+  40,74/1^ 

n2  -*1250 

lN2  ,400  )  =  9 

[1] 

1h2o(v)  -  K  ~  10,83 h0i 

[2] 

/ 1  /  +  /  2  7 —>7,08 {hC02 1250  hco2 ,298 )+  7,5(/lW2OJ250  K2  ,298 )+  40,742  (/t^  1250  hN^  400  )+ 
+  10,832(/?O2  1250  —  ho2 .400  )—  1  0,83(/7O2j250  —  ho2 ,298  ) =  980000 
Siendo  cp  =  1  cal /mol  K,  y  operando: 

(7,08  +  7,5)-  952 + 5 1,57  •  2  •  850  =  10,83  •  952 + 980000/7=>2  ~  3,1 1 

y  el  exceso  de  aire  empleado  será:  A  - 1  =  2,1 1  =  21 1  % 
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4.14-  El  hierro  pasa  del  estado  ferromagnético  (Fe  f)  al  estado  paramagnéti¬ 

co  (Fep)  a  760°C  con  una  absorción  de  calor  de  660  cal /mol. 

Calcular  el  calor  de  oxidación  del  Fe  p  a  óxido  ferroso  (FeO)  por  oxí¬ 
geno  (O2)  a  la  citada  temperatura  de  760°C  y  a  la  presión  estándar  de  1  atm. 

Datos:  Fe^+Vfc  O2  (g)  — >  FeO  (s);  A H°  293  =  -63  200  cal /mol. 
cp[Fef]  =  (4,18  +  5,92  -10"3  T)  cal /mol  K. 
cp[FeO(s)]  =  ( 1 1 ,66  +  2  ■  10'3  T- 0,67  •  105  T 2)  cal  /  mol  K. 

Cp[02(g)]  =  (7,16+  10'3r- 0,4- 105  r2)  cal  /mol  K. 

Fe^+^-Odg)  ->  FeO(s)  [lj 

a  r1033 

A#  !033  =  A/7298  +  I  t\CpdT 

•/29o 

siendo  A c p  =  c pFe0(s)- c pFeí  ~\cp0i(g)  =3,9-4, 42-10“3r-0,47-105F“2  => 

=>  AH'l033  =  -62  608  cal  /  mol 

Según  el  enunciado:  Fe?  —2  Fe'' ;  AH"l033  =  660  cal  /  mol  [2] 

Según  la  ley  de  Hess,  de  [1J  y  [2]: 

1  caí 

Fe'’  +  — CF(g)  — >  FeO(s) ;  AHim3  =  AH'ím-AH"im3=  -63262 - 

2  _ mol 
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4.15-  La  figura  es  el  esquema  de  un  generador  de  vapor  de  agua.  Como  se 

ve,  el  combustible  empleado  es  H2;  y  el  comburente,  aire  (con  un  coeficiente 
de  exceso  X  =  2).  Todos  los  gases  se  considerarán  perfectos  biatómicos  de 
cp  —  7  cal  /  mol  K,  al  igual  que  el  vapor  de  agua  formado  en  la  combustión.  El 
aire  es  una  mezcla  ideal  de  composición  volumétrica  21%  O2  y  79%  N2;  y, 
como  se  ve  en  la  figura,  se  precalienta  en  el  intercambiador  de  calor  I  con  los 
humos  que  salen  del  generador  de  vapor,  con  lo  que,  al  mismo  tiempo,  se 
acondicionan  éstos  para  su  vertido  a  la  atmósfera.  El  agua  líquida  se  conside¬ 
rará  incompresible  y  de  calor  específico  constante  c  =  4, 1 8  J  /  g  K. 

Las  condiciones  de  los  fluidos  en  los  distintos  puntos  son: 
1(25°C,  lObar);  2(550°C,  lObar);  A (25°C,  1  atm);  B (25°C,  1  atm); 
C  (550°C,  1  atm);  D  (600°C,  1  atm).  Se  pide  calcular: 

1 )  Energía  generada,  en  kJ,  por  cada  kg  de  H2  quemado  en  el  G.V. 

2)  Temperatura  de  salida  de  los  humos  a  la  chimenea. 

3)  Masa  de  H2  quemado,  en  kg/h,  si  se  necesita  un  caudal  másico  de  vapor 
recalentado  de  5  000  kg/h. 


1) 


H2(g)  +— 02(g)— »  H20(g);  A h°  =  A =  -57  798— 

2  2  (tabla)  kmol 

79  1  79 

Con  X  =  2:  H2(g)  +  02(g)  + — N2(g)  -»  H20(g)  +  -02(g) +— N2 (g) 
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El  diagrama  ( H,t )  de  la  combustión  será  de  la  forma: 


|AA|  =  Ufl 


|sc|-|D£|  =  ^l+^J  7-(550-25)+57798-^l+y  +  -^J  7  (600-25)  = 

N  aire  N  humos 


=  54119 


kcal 

kmol  H2 


=  54119- 


4,18 

2 


113109-^- 
kg  H2 


2) 


Haciendo  un  balance  de  entalpia  en  el  intercambiador: 


/  i  79  \  í  19  \ 

!+-+—  -7  (600-/,)=  1  +  —  -7  (550-25)^ 


/,  =  125°  C 


N  humos 


Naire 


3)  hx  =25-4, 18  =  104, 5kJ/kg;  ^  =  3588kJ/kg 

(tabla) 

Balance  de  entalpia  en  el  generador  propiamente  dicho: 


mH2\Ah\  =  mvap{h2  -  /(,)=>  mHi  =154  kgH2/h 
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4.16-  Para  suministrar  la  demanda  de  vapor  de  una  instalación  industrial,  se 

dispone  de  tres  generadores  de  vapor  de  la  misma  marca  y  modelo,  que  pro¬ 
ducen  vapor  saturado  seco  a  la  presión  Po .  Dichos  generadores  están  conecta¬ 
dos  hidráulicamente  a  la  línea  de  suministro  según  el  esquema  de  la  figura. 

Comprobar  que  con  esta  disposición  se  producen  problemas  de  fun¬ 
cionamiento,  ya  que  el  generador  n°  3  tiende  a  estar  sobrecargado  respecto 
del  n°2,  y  éste,  a  su  vez,  respecto  del  n°  1.  Comprobar  este  efecto  cuando 
Po  =  15  bar,  d  =  14  cm,  D  =  30  cm,  1  =  L  =  8  m,  siendo  la  producción  de  va¬ 
por  en  el  generador  n°  1  m  \  =  3  kg/  s. 

Proponer  otro  esquema  de  conexión  en  el  que  estos  problemas  de  ope¬ 
ración  no  se  presenten. 

Nota:  con  objeto  de  facilitar  la  solución  del  problema,  no  se  conside¬ 
rarán  las  pérdidas  de  carga  locales,  utilizando  la  siguiente  expresión  en  las 
conducciones:  A  =  k-  (gasto2  longitud) /(diámetro5),  donde  k  es  una  cons¬ 
tante. 


Po-P,  =  * 


OT,2/ 


Pl-P2=k!?L± 


DD 


lí  l  L  \ 

^P0-P2=km^  —+— 


Entre  colector  y  n°  2  hay  una  caída  de  presión  mayor  que  entre  colector  y  n°  1 .  Por  tanto,  el 
generador  n°  2  descargará  más  vapor: 

-|l/2  r  ,5  ✓  ,  , 


nu  = 


dsín  ds  .  2(  l  L  \  .  .  . 

— (P0  -PJ  =  |-^r  +  -^r  I  ,  Y  de  igual  modo: 
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Con  los  datos  del  enunciado  se  obtienen: 

m2  =  3,035  kg/s,  que  supone  un  incremento  del  0,8%  sobre  th, 
rhj  =  3,200  kg  /  s ,  que  supone  un  incremento  del  6,6%  sobre  ñ\ 

Estos  problemas  de  funcionamiento  se  evitarían  consiguiendo  que  las  caídas  de  presión 
desde  los  generadores  al  colector  fueran  las  mismas.  Conservando  iguales  los  diámetros  de  las 
conducciones,  ello  ocurrirá  cuando  sus  longitudes  sean  iguales.  Serviría,  por  ejemplo,  una  insta¬ 
lación  como: 


Si  esta  distribución  fuera  espacialmente  difícil  o  imposible,  se  podría  solucionar  el  pro¬ 
blema  de  sobrecargas  jugando  con  los  valores  de  los  diámetros  d  y  D. 
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CAPITULO  V 

Procesos  de  Trabajo.  Compresores. 
Máquinas  de  Vacío.  Bombas. 
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5.  Problemas  Relativos  a: 


Procesos  de  Trabajo. 
Compresores.  Máquinas  de  Vacío. 
Bombas.  Ventiladores. 


5.1-  En  régimen  estacionario  se  comprime  aire  mediante  un  compresor 

rotativo  hasta  que  la  densidad  sea  1,5  veces  la  inicial.  Siendo  la  temperatura 
de  entrada  al  compresor  de  20°C,  y  considerándose  el  aire  G.P.  de  cv  —  5  R/2, 
determinar  el  trabajo  técnico  de  compresión  por  mol,  en  los  procesos: 

1 )  Adiabático  reversible. 

2)  Isotermo  reversible. 

3)  Politrópico  reversible  de  índice  de  politropía  n  =  1,3. 

4)  Adiabático  no  reversible,  de  modo  que  el  estado  del  aire  a  la  salida  del 
compresor  está  sobre  la  politrópica  de  n  =  1,5  correspondiente  al  estado 
de  entrada  al  compresor. 

No  se  considerarán  variaciones  de  energías  cinética  y  potencial. 


O 


Según  el  enunciado,  siendo  1  y  2  los  estados  de  entrada  y  salida  en  el  compresor: 


-w,  =  h2-hl^w,  =  A, -h2  =c  (rl-7’2)  =  -L_/?7j 

Y- 1 

Por  ser  el  proceso  adiabático  reversible: 


^  rry  ^ 

1-Ü 


W-1  =T2V2r~': 


■H- 

T\  l  » 


*t=—RT\ 

7-1 


(  \ 

r- 1" 

1- 

Pl 

[p.  J 

1.4 

=  —R  293 
0,4 


>r-i 

pi  Y 

J 

í3 4f 

UJ 

-180,57/? 


( s  cte.) 


2) 


Siendo  q  el  intercambio  específico  de  calor  en  la  compresión: 

q-Wi  =h2-hx  =cp(T2-Tx)=0^>q  =  w,  =-^vdP  =  -^J^dP  =  -Pxvxln?±-  = 

(D  ’ *  1 2 
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:  P.v,  ln  -5-  =  R T,  ln  ^  =  R T,  ln  =  293 R ln - 

1  1  n  ir»  i  _  o 


-11 8,80  i? 


( T  cte.,  rev.) 


3)  q  —  wt  =  h2  ~  h¡ 

Siendo  c  la  capacidad  calorífica  específica  a  lo  largo  de  la  compresión  politrópica: 


q  =  cAT  =  ^cv (7'2  -7 i )  =  -íí-fc, (r2  -  7] )  =  ^ f 


77  —  1 


77  —  1 


77  —  1 


V”'1 


■1 


^——•—7? -293- 
0,3  2 


/3^3 


v2y 


-1 


=  -31,587? 


/?2  —  /j| 


7-1 


-  a>7; 


r /  v'-i  ¡ 

pi 

-1 

U  J 

1,4 

-R-293- 

0,4 


'S*3 


v2, 


:  132,647? 


de  modo  que:  w,  =  ¿7- A/?  =  -31,58  7?- 132,647?  =  -162,237?  (n  cte.,  rev.) 


4) 


Siendo  adiabático  el  proceso: 


-  w,  =  h2  -  /?  , 


7-1 


-RT, 


fP^1 


1,4 

=  —  -7Í-293- 

ílf-.l 

-1 

230.48R 

0,4 

UJ 

(  q  =  0,  irrrev.) 
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5.2-  Un  compresor  refrigerado  absorbe  un  caudal  de  aire  m  =  1,2  kg/s  de 

la  atmósfera,  a  ta=  15°C  y  Pa  =  1  bar,  y  lo  comprime  hasta  Pi  =  3,5  bar,  al¬ 
canzando  en  la  tubería  de  salida,  de  diámetro  160mm,  la  temperatura 
t2  =  100°C. 

En  este  proceso  el  flujo  calorífico  es  Q =  -50,5  k J  /  s.  Determinar  la 
potencial  del  compresor,  considerando  el  aire  G.P.  de  cp  =  1,004  kJ/kg  K. 


Balance  de  energía: 


0i,2  —  Wyc  ~  ™ 


(h2 


h\)+\{c2 


?)+g(z2-z,)j 


c, 

o= 


El  compresor  es  un  sistema  abierto.  En  la  entrada 
1  no  conocemos  ni  la  entalpia  Ai  ni  la  velocidad  del  aire 
C\.  Para  hallarlas,  consideremos  un  segundo  sistema 
abierto  (marcado  con  línea  discontinua  en  la  figura 
adjunta),  cuya  superficie  de  control  es  lo  suficiente¬ 
mente  grande  como  para  considerar  que  la  velocidad  de 
entrada  del  aire  a  través  de  ella  es  despreciable.  A  tra¬ 
vés  de  los  límites  de  este  sistema  no  tiene  lugar  ningún 
transporte  de  calor  ni  trabajo  técnico: 

Aplicando  el  Primer  Principio  por  unidad  de  masa  al  V.C.  de  la  figura: 

0  =  0  +  ha-hl+Uca2  -c*} I  =*  A,+^c,2  =ha 

2  (c„= 0)  2 


V. 


\ 

\ 

c.  I 
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Es  decir,  la  suma  de  la  entalpia  más  la  energía  cinética  a  la  entrada  del  compresor  es  precisa¬ 
mente  el  valor  de  la  entalpia  del  aire  atmosférico  en  reposo  (entalpia  de  parada).  Con  lo  cual: 


01,2  =  wt  +  m 


¡h+^c2~K 


[1J 


/  \  k  1  /  \  t  / 

h2-ha  =  c  (t2  -Ta)=  1,004  — —  •  (373  -  288)ié  =  85,34— 

kgK  kg 


m  =  Ac  p  =  A2c2p2 


m  m  4  m  R  T,  _ _  m 

Co  = - = - -  = - =  •••  =  0,528  — 

A2  p2  1  nd2  nd2  _ s_ 


v2  4 


Sustituyendo  en  [1J: 


W,=Qll 


m 

lh-ha+^-c22] 

— .  . 

-1 53,06 kW 

{  2  J 
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5.3-  Un  compresor  de  aire  refrigerado  por  agua  comprime  un  caudal 

m  =  18,5  kg/min.  El  aire  se  toma  del  medio  ambiente  a  7>fl  =  765torr  y 
ta  =  1 7°C.  La  presión  del  aire  a  la  salida  del  compresor  es  P2  =  3, 1 2  kp  /  cm  ,  y 
su  temperatura  ti  =  82°C,  siendo  el  diámetro  de  la  tubería  de  descarga 
í/2  =  80  mm. 

El  caudal  de  agua  de  refrigeración  es  de  0,4  kg/  s,  que  entra  al  com¬ 
presor  a  la  temperatura  ambiental  y  sale  a  45°C,  siendo  su  presión  cte.  =  Pa,  a 
lo  largo  de  un  serpentín  de  sección  constante. 

Considerando  el  aire  como  un  gas  ideal  biatómico  de  masa  molecular 
Mm  =  28,9,  y  siendo  el  rendimiento  mecánico  del  compresor  r|m  =  0,89,  de¬ 
terminar: 

1 )  Potencia  suministrada  al  compresor. 

2)  Caudales  volumétricos  de  aire  a  la  entrada  y  a  la  salida  del  compresor. 

Para  el  aire  se  tomará: 

cp  =  (6,7 1 3  +  0,047  •  1 0‘2r+  0, 1 1 4  •  1 0‘5 7* )  cal  /  mol  K. 

El  agua  líquida  se  supone  incompresible  de  c  =  cte.  =  4,18  J/g  K. 


1)  Aplicando  el  Primer  Principio  al  VC  global  de  la  figura,  de  entrada  (1+1)  y  salida  (2+II), 

teniendo  en  cuenta  que  la  velocidad  del  agua  líquida  incompresible  es  constante: 

-N  =  m  (h2-hl)+^(c22 -cf)  +mag(h„ -h,)=ih^h2+^c22 -ha  j+mag(A// -A/) 


siendo  ha  la  entalpia  de  parada,  según  se  ha  visto  en  el  problema  anterior. 

,  ,  .  18,5  m 

Calculo  de  C2:  m  = - =  A2c2p2  -  2  2  2  =>  c2  =  -  -  =  20,48 — 

60  RmT2  _ §_ 
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ho-h.  =  f c„dT=  [355(6,713  +  0,047  10_2r  +  0,114  1(T5r2W’  =•••=  65,65— 
Jr„  p  Jt90v  r  kg 


mag  (h„  -h,)  =  0,4  •  4,1 8  •  (45  - 1 7 )  =  46,82 kJ/kg 
Sustituyendo  valores:  N  =  ■■■  =  -67,13 kW 


Por  tanto,  la  potencia  suministrada  en  el  eje  debe  ser: 


P 

I  m 


67,13 

90,89 


75,42  kW 


2) 


P2 


18,5/60 

P2/RJ2 


0,103— 

S 


V,  =  vA" 

Pl 


=  V , 


TA 

t2p{ 


La  temperatura  de  entrada  T\  no  coincide  con  Ta,  ya  que  en  la  aspiración  hay  una  expan¬ 
sión  del  aire  y  una  aceleración.  Si  esa  expansión  pudiera  considerarse  isoentrópica,  la  temperatura 
del  aire  se  obtendría  imponiendo  la  condición  .s'i  =  s„  y  resolviendo  para  el  valor  de  cp  que  nos  dan  en  el  enunciado. 

Considerando  que  en  dicho  proceso  de  aspiración  la  variación  de  la  capacidad  térmica  es 
despreciable,  y  por  tanto  y  =  cte,  =  1,4,  hipótesis  que  originaría  un  error  despreciable,  escribimos: 

y-l 

7j  =  rj  P 


r  \  r 


y,  puesto  que  la  variación  es  muy  pequeña,  vamos  a  suponer  7j  =  Ta  y  P\  =  Pa,  con  lo  que: 

TR 


v,  =  v2 


TlPa 


0,252^ 

s 
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5.4-  El  aire  atmosférico  que  se  encuentra  en  un  lugar  a  725  torr  y  15°C, 

siendo  la  presión  parcial  del  vapor  de  agua  en  él  de  12  mbar,  se  comprime 
hasta  6,8  bar,  según  una  compresión  reversible  en  dos  etapas  con  refrigera¬ 
ción  intermedia.  El  caudal  de  aire,  medido  a  la  entrada  del  primer  compresor, 
es  de  11,5  m3/min.  Ambos  compresores  funcionan  con  la  misma  relación  de 
compresión,  pudiéndose  considerar  el  proceso  politrópico  de  índice  de  poli- 
tropía  n  =  1,32  para  ambos  compresores. 

En  el  enfriador  intermedio,  en  el  que  se  consideran  despreciables  las 
pérdidas  de  carga,  se  consigue  enfriar  el  aire  hasta  la  mínima  temperatura  po¬ 
sible  sin  que  se  produzca  condensación.  Se  dispone  para  ello  de  un  caudal 
músico  de  agua  de  refrigeración  de  250  g/s  a  la  temperatura  de  15°C.  Se  pi¬ 
de: 

1)  Potencia  total  consumida,  siendo  el  rendimiento  mecánico  de  ambos 
compresores  r\m  =  0,9. 

2)  Calor  intercambiado  por  el  aire  en  el  enfriador  intermedio  por  minuto,  y 
temperatura  del  agua  de  refrigeración  a  la  salida  del  intercambiador. 

3)  Suponiendo  que  la  temperatura  mínima  a  la  que  se  puede  enfriar  el  aire 
en  el  enfriador  intermedio  fuera  de  35°C,  determinar  la  relación  de  pre¬ 
siones  con  que  debería  funcionar  cada  compresor  para  que  la  potencia 
total  consumida  fuera  mínima. 

Se  considerará  que  los  procesos  de  compresión  en  ambos  compresores 
son  siempre  politrópicos  de  n  =  1,32  cualesquiera  que  sean  las  condiciones  de 
entrada  del  aire  al  segundo  compresor. 

4)  Efectuar  un  balance  global  de  energía  para  el  conjunto  de  la  instalación, 
en  las  condiciones  de  funcionamiento  correspondientes  a  las  preguntas  1) 
y  2),  comprobando  que  efectivamente  se  cumple  el  Primer  Principio. 
Asimismo,  dibujar  un  diagrama  detallado  de  flujo  de  energía. 

Datos:  aire,  G.I.  de  cp  =  (6,713+0,047  -10'2r +0,1 15  -10" V)  cal/mol K 
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1)  Esquemáticamente,  la  representación  de  los  procesos  en  ( P,v )  sería: 


En  este  diagrama  se  aprecia  que,  mediante  el  enfriamiento  2-3,  se  consigue  disminuir  el 

trabajo  de  compresión  respecto  del  necesario  en  la  compresión  de  una  sola  etapa. 

Ya  que  las  relaciones  de  compresión  son  iguales,  Pi¡P\  =  P4/P3; 

, ,  1  760  torr  ^ 

y  teniendo  en  cuenta  que  1  bar  = - atm  = - =  750  torr  : 

1,013  1,013 


6,80  P2  P* 

- ^ - =  7,034=>— =-  =  —  =  2,65 

725/750  P,  P3 


Potencia  total  consumida: 


N  ,  x 

- Kl  +  W/,2) 

nm 


[i] 


donde  uyi  es  el  trabajo  técnico  en  la  primera  compresión,  y  uy2  en  la  segunda: 

B-l  " 

n 


w/,i  = 


n-1 


-RTX 


-f 


=  -2630,37 


mol 
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Wt,2  =  — -kt3 

n  —  1 


1- 


‘  p  ^ 
M 


n— 1 


=  W, 


7¡ 


PV  =  ÑRT=>Ñ  =  ™  =  (725/75°)-1Q5-115  =  7,74^- 
/?r  8,31  -288  -60  s 


Calculemos  la  temperatura  Ty. 


Pv,\  =XVP1 

■ 


>=>PV  3  =  Pv  3  —  =  12  ■  2,65  =  3 1,82 mbar 


que  es  la  presión  de  saturación  correspondiente  a  T 3.  De  la  tabla  del  agua  saturada,  Í3  =  25°C. 

A  ^  \ 


w. 


Sustituyendo  en  [  1 J :  1VC  =  —N 

rim 


1  +  ^- 


46,04 kW 


2)  Haciendo  un  balance  de  energía  en  el  intercambiador: 

Ñ(h2 -h3)=mag  (hn -hj  );Q  =  Ñ(h3 -h2)  =  Ñ  f  3  cpadT  - 

=  J7"  (ó, 7 1 3  +  0,047  ■  1 0~2T  +  0,1 1 5  •  1 05  T 2  )dT 


siendo 


T2=T\ 


(  P  \ 
r2 


:  364,75^ 


valor  que  llevado  a  [2],  y  operando  da: 


e  =  -  3614^ 
s 


Para  el  agua:  -Q  =  m  (/?„  -h,)=  m  e  (t„  -?,)=>  tn  =  29,5°  C 


3) 


w, 


RT, 

n  —  1 


+  ^—RT3 
n- 1 


í  D  \ 


Para  que  el  trabajo  (potencia)  sea  mínimo: 


ííwr 

dP, 


n  —  1 


-p/;- 


n  —  1 


1  n  „rr,  n  —  1 

- RT - 


Px  n  - 1 


/  „  \ 

— 

(  ^  \ 

P4 

n 

~  P4 

UJ 

PL 

\  L  J 

(PL] 

n  1 

_  y  4  _ p  2(n-l)/n 

i 

f  P4  ) 

3  p  2(n-l)/n  L 

rL 

E-C 

1 

lPl  J 

[2] 
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=>^.= 


(T  1 
1  3 

2(n-l) 

Í  P'  ) 

T\  ; 
V  1  V 

J 

=•  •  •=  2,94  bar 


2,94 


P4  _  6,80 


,  :  3,04 ;  -*■ 

Pt  725/750  P3  2,94 


2,31 


En  este  caso: 


w, ,  =  - 


n  —  1 


w,,  =  ■ 


fir. 


A>y; 


í- 


n— 1 


=•••=-3055,6- 


moí 


vt, 2  ~ - 7^3 

n  —  1 


1- 


í  p  5 

r4 


n-1 


=•••=-2377,1- 


mo/ 


>/V,  =- 


■IV 


Ki+wf,2)= 


-  46,727W 


Nota:  Pv  3  =  Pr  l(P3/Pi)  =  36,49  mbar  <  Ps( 35° C)  =  56,22  mbar  ,  y  por  lo  tanto  no  hay  pro¬ 
blema  de  condensación. 


p364,5  rnl 

4)  Compresor  1:  qx  -  wn  =  h¿ -l\  =  c„a(T)dT  =  515,22  +  11,77  +  9,44  =  536,43 - 

*1298  ’  mol 

7/  =  T3(P4/P3)(n~])ln  =  298  •  2,852°'32/1'32  =  377,487: 

Compresor 


ca/ 


J-J  / /, 98 

c„  f E  jí/r  =  533,54  + 12,62  + 10,47  =  556,63 

298  ‘  ■  mol 


De  modo  que:  ¿7,  =  -2  630,75  +  536,43-4,18  =  -388,67  J  /  mol 


7 


2: 


q2  =  -2  722,30+2  326,71  =  -395,59  J  /  mol 
Balance  global  de  energía: 

H<li  -  wt,i )+  Ñ{<h  -  wf,2)=  Ú(h4  -  /;, )+  mag  (hn  -  h¡ ) 

Por  tanto,  ha  de  cumplirse: 

1 3,757  W  +  18.017W  =  7,74(/q  -  h3)+ 15,1 1  kW 

En  efecto: 

rT4  rnl 

/,-/,=  cnndT  =  13,79  +  599,67  +  11,44  =  625,08 - =  26tz,s - 

4  3  p’a  mol  mol 

y  sustituyendo  este  valor  en  la  igualdad  anterior  se  comprueba  que,  en  efecto,  se  satisface  [3J. 


[3] 


196 


PROCESOS  DE  TRABAJO.  COMPRESORES.  MÁQUINAS  DE  VACIO.  BOMBAS.  VENTILADORES. 


Diagrama  de  flujos  de  energía: 
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5.5-  Un  compresor  alternativo  de  simple  efecto  toma  aire  de  la  atmósfera  a 

Pa  =  l 64  torr  y  ta=  17°C.  El  diámetro  del  émbolo  es  25  cm;  y  su  carrera, 
32  cm,  siendo  la  relación  de  espacio  muerto  del  5%.  La  descarga  se  realiza  a 
3,4  kp/  cm2,  y  el  compresor  marcha  a  320  rpm,  pudiéndose  considerar  que  el 
proceso  de  compresión  es  politrópico  de  índice  n  =  1,25. 

Considerando  que  las  condiciones  del  aire  a  la  entrada  del  compresor 
coinciden  con  las  atmosféricas,  y  que  el  aire  es  un  G.P.  de  exponente  adiabá¬ 
tico  y=  1,4,  se  pide: 

1)  Rendimiento  volumétrico  del  compresor  y  máxima  presión  a  la  que  se 
podría  comprimir  el  aire  con  él. 

2)  Volumen  de  aire  expulsado  por  minuto. 

3)  Calor  intercambiado  por  unidad  de  masa  y  por  minuto,  considerando 
despreciable  el  intercambio  de  calor  en  la  fase  de  expulsión. 

4)  Presión  media  efectiva  y  potencia  que  hay  que  suministrar  al  compresor 
si  su  rendimiento  mecánico  es  T|m  =  0,9. 


DIAGRAMA  INDICADOR: 


El  diagrama  indicador  de  la  figura  no  debe  ser  confundido  con  un  diagrama  termodinámi- 
co  (P,v).  En  él  se  representa  la  presión  del  fluido  en  el  compresor  en  función  del  volumen  total, 
de  forma  que  la  masa  de  fluido  (aire)  a  que  se  refiere  es  variable. 


198 


PROCESOS  DE  TRABAJO.  COMPRESORES.  MÁQUINAS  DE  VACIO.  BOMBAS.  VENTILADORES. 


1) 


_  K  _  |  K  _  |  K  K  yr+ve  _  mA\  _  vi  .l-  _  vi  ,  _ 

IV  T7  1  T7  1  T7  T7  ’  ’  1 


v. 


V, 


v-  Vd  vr 


mrv0  v0  v„  v2 


-1 


ya  que  la  compresión  1-2  es  politrópica  de  índice  n. 
Siendo  e,  =  V,J  V¿¡  =  0,05,  se  tiene  finalmente: 


Uv  =l-£, 


(  p  ^ 

1 jn 

/ 

-i 

=  1-0,05- 

Px 

V  1  > 

_ 

V 

3,4 -9,8-1 04 


V/1,25 


1,013-10  -764/760 


0,92 


La  máxima  compresión  se  dará  para  r|v  =  0,  luego: 


nv  =0=l-£, 


\V« 


-1 


p, '  .  =  p 

2,max  1 


i  +  — 
v  £'/ 


764 

760 


-1,013- 


1+ 1 ' 

45,  libar 

l  °’05i 

2) 


El  volumen  de  aire  admitido  en  cada  embolada  es: 

r2 


Va  =  11  yVd  =  0,92  • 71,0,25  •  0,32  =  0,01445  m3 


cuya  masa  es  también  la  de  aire  expulsado,  pero  que  se  encuentra  a  73  y  P2: 

P2  =  3,4  kp  /  cm2  =  3,33  bar ;  P¡  =  764  ton-  =  1,018  bar ;  7j  =  290  K 


7¡  =  290  KT 2  =  7, 

pya_py2 


n— 1 


190  - 


3,33 

1,018 


0.25 

'U5 


:  367,67: 


V/  =  V/,  =  0,0 1445  -  -  "Trrr~  =  0,0056  m3 


7,  T2  "  “  7¡P2  290  3,33 

Por  tanto,  el  caudal  volumétrico  a  la  salida  será: 


V2  =  0,0056  m  •  320  rpm  =  1,79  m  /  min 


3) 


Siendo  c  la  capacidad  calorífica  específica  a  lo  largo  de  la  politrópica: 


#1,2  “  c(?2  ^l)’ 


c  —  cn 


con 


c-cv 


%2  =  —  ~cv(?2  -71)=  ~(r2  -rj  =••  •=  966,9^- 

n  —  1  n  —  1  y  —  1  _ ;;¡o¿ 


p2v2  =  nrt2 


N  =  - 


=  195,36  —  =>  Ql2=Nql2=-  = 
R  I\  min 


-188,895 


kJ 


min 
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4)  Siendo  wT  el  área  EA12  del  diagrama  indicador  (trabajo  por  embolada),  y  siendo  P  la 

presión  media  efectiva,  se  tiene: 

-  y  y. 

wi  -  ~P  Vd  =  wt  —  =  w(r|v  — 


donde  w, 


■■"I 


f'-i  n 

vdP  = - RT, 

n  —  1 


1- 


'A  V 


n— 1 


1,25 

026 


■  831-290- 


1- 


0,25 

3,33  )|,25 


1,018 


=  -3223- 


mol 


PlVl=RTl  =>  -1  =  ^=...  =  42,24^ 
v,  RTt  m3 


wT  =  -3,223— -0,01445  m3  -42,24^-  =  -1,967  kJ 


mol 


nr 


—  \w 

de  modo  que:  P  = 1 — 1 


1,967  •  1 03  J 

Vd  7t-0,1252  -0,32  m3 


=  1,25  •  105  ^ír 
nr 


P  =  1,25  bar 


N„  =  \w. 


,  n(  rpm ) 
!  60 


:  10,49  kW 


N  ¡  =  —  =  1 1,65  kW 
TI» 
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5.6-  Una  disolución  de  densidad  1,3  g/  cm3  se  bombea  desde  un  tanque  de 

almacenamiento  de  gran  capacidad  a  otro  depósito  elevado,  según  el  esquema 
de  la  figura. 

El  diámetro  de  la  tubería  de  aspiración  es  9  cm,  y  la  velocidad  del 
derrame  en  ella  es  1,1  m/s,  siendo  el  diámetro  de  la  tubería  de  descarga 
7  cm. 

Las  pérdidas  de  carga  totales  son  de  30  J  /  kg. 

Determinar  la  potencia  consumida  por  la  bomba. 


a)  Considerando  como  V.C.  el  conjunto  de  bomba,  tubería  de  aspiración  y  tubería  de 

descarga,  la  ecuación  del  balance  de  energía  por  unidad  de  masa  es: 

q-w,  =  A h  +  Aec  +  Aep  =  Au  +  A  (P/p)+  Aec  +  Aep 

y,  puesto  que  consideramos  el  fluido  incompresible: 


P.  1  2  P2  1  2 

— +T-c,  +  gZt  =  — +~C2  +  gZ2  +  W,+  A12 

p  2  p  2 

donde  A\¿  =  Au  -  q  =  30  J/kg,  es  el  denominado  término  de  pérdidas  de  carga. 


[1] 


b)  Si  consideramos  como  volumen  de  control  el  depósito  inferior,  con  una  sección  a  que  es  la 

superficie  libre,  y  siendo  la  sección  de  salida  la  boca  de  entrada  a  la  tubería  de  aspiración,  se 
tiene: 


Pa  1  2  P\  1  2 

—  +  — < c +gz„  =  —  +  —c,+gz, 

p  2  •  “  p  2  1  1 


[2] 


De  [1]  y  [2]: 


—+\ca2  +  gza 
P  2 


P2  1  2 

=  —  +  —  c2  +gz2  +W,  +  A,  2 


[3] 
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Naturalmente  que  [3]  podría  haber  sido  obtenida  directamente,  considerando  como  V.C.  el 
conjunto  de  los  dos  anteriores  (marcado  con  línea  discontinua  en  la  figura). 

Siendo  P2  =  Pa  ;ca  =  0 ;z2  ~  za  =  20 m;c2  =  q  (A¡  / A2 )  =  l,82mA  : 

m  =  Ajc,p  =  A,c,p  =  710,09  •  1,1  •  1,3  •  103  =  9,09^ 

4  s 


Sustituyendo  valores  en  [3]  resulta: 

— -1,822  +9,81-20  +  w,  +30  =  0 
2 


w, 


-227,51—  IwJ  =  227,51  — 


kg 


kg 


Kl  =  » 


mw  J  = 


2,07  kW 
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5.7-  Una  bomba  impulsa  un  caudal  de  agua  de  3601/min  a  una  tubería. 

Las  presiones  en  las  bocas  de  entrada  y  descarga  de  la  bomba  son  1 ,2  atm  y 
12,5  atm;  y  los  diámetros  de  las  tuberías,  6  cm  y  10  cm,  respectivamente. 

Se  mide  con  gran  precisión  las  temperaturas  del  agua  a  la  entrada  y  a 
la  salida  de  la  bomba,  habiéndose  producido  un  aumento  de  0,4°C.  El  proceso 
de  compresión  es  adiabático,  siendo  el  rendimiento  mecánico  de  la  bomba 
0,92. 

Calcular  la  potencia  de  la  bomba  y  la  fracción  de  energía  que  se  disipa 
debido  a  la  fricción. 


Secciones  de  las  tuberías  de  aspiración  y  descarga: 

A¡  =  - ...  -  28,27  cm2 ;  A2  =  =  =  78,54  cm2 

4  4 

Balance  de  energía  en  la  bomba  por  unidad  de  masa: 

-wt  =  Ah  +  Aec  [1] 

Ah  =  Au  +  a(Pv\Au  =  cAT  =  1  =  0.4  4.1 8  =  1,67  — 

S°C  g 

rnj3  r 

A{Pv)  =  vAP  =  1  - (l  2,5  - 1,2  )atm  =>  •  •=  1,14  — 


g 


g 


V  6  1 03  m  V  m 

c,  =  —  = - r  =  2,12 — ;  c2- —  =  •••  =  0,76 — 

1  A,  28,27- ÍO^4  s  2  A2  s 


Sustituyendo  valores: 

J  |w 

-iv(  =•••  =  2,81—; 

g  \w, 


2,81 

wj  = - =  3,05— 

g 


b\  0,92 

En  un  proceso  cuasi-estático  irreversible: 

p, 


Nt  =ñ\wb  = 


18,3  kW 


fp2  J 

w,  =  -J  vdP  -tec-  \wroz  h\wroz  \  =  ~V(P2  ~  P\  )“  -  W,  =  A«  =  1,67  — 


Considerando  además  los  rozamientos  de  los  mecanismos  de  la  bomba,  la  fracción  de  la 
energía  disipada  por  fricción  es: 

KJ  +  hl-hL  1,67  +  3,05-2,81 
k  I  3,05 


0,626 
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5.8-  En  una  primera  aproximación  al  estudiar  el  agua  se  considera  que  su 

volumen  específico  es  constante  en  toda  la  zona  de  estados  de  líquido  com¬ 
primido.  Admitiendo  esta  aproximación,  se  pide: 

1)  Comprobar  que  las  capacidades  térmicas  específicas  cp  y  cv  son  iguales. 

2)  Comprobar  que  un  proceso  isoentrópico  es  también  isotermo. 

3)  Siendo  v  dicho  volumen  específico,  determinar  la  variación  de  entalpia 
específica  del  agua  y  la  potencia  necesaria,  si  mediante  una  bomba  de 
rendimiento  isoentrópico  rp  se  comprime  un  caudal  m  desde  una  presión 
P\  hasta  Pi. 


1) 


En  todo  sistema  simple,  u  =  u(  v,T)  =>  ;/  =  u(T) .  Por  consiguiente: 

( v  cte.) 


II 

o 

^'í 

II 

íl 

'  dh  3  _ 

[ du  ] 

+ 

(  d(PvV 

(du  ) 

+ 

(dv  \ 

l  dT  11  1 

n)p- 

p 

{  ^  ) 

P 

J 

P 

{^1 

du 

dT 


Así  pues: 


cp  =  cv  =  c(T) 


2) 


dq  =  Tds  =  du  +  Pdv  =  du  =  cdT  =  0 

(vete.)  (Tete.) 


ds  =  0 


3)  El  rendimiento  isoentrópico  es,  por  definición: 

rP i 


wb 

rev 

w'h 

irrev 

]wb\ 


vdP  =  v(p2  -  P ,  )=>| w  b 

(  vete. ) 


Wbrev  _ÁP2-Pl)_u  , 

—  —  h  2  «i 


luego: 


N'h  =  m  w'h  ,  =  m 

u  u  irrev 


MP2-P1) 
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5.9-  Se  comprime  un  caudal  m  =  1,5  m3/s  de  H2(g)  desde  1,5  atm  y  20°C 

hasta  5  atm.  El  proceso  de  compresión  se  puede  considerar  politrópico,  sien¬ 
do  la  temperatura  del  gas  a  la  salida  del  compresor  333,5  K;  y  el  H2,  gas  per¬ 
fecto  de  cp  =  7  R/2.  Determinar: 

1)  La  potencia  del  compresor,  considerando  despreciables  A Ec  y  AEP.  Re¬ 
presentar  el  proceso  de  compresión  en  (P,v),  (7»  y  (h,s). 

2)  Calor  intercambiado  por  unidad  de  masa  y  variación  de  entropía  específi¬ 
ca  del  gas  entre  la  entrada  y  la  salida. 

3)  Suponiendo  que  dicho  intercambio  de  calor  tiene  lugar  con  la  atmósfera, 
a  la  que  se  puede  considerar  como  un  depósito  térmico  a  Ta  =  298  K,  cal¬ 
cular  el  aumento  de  entropía  del  universo  por  unidad  de  tiempo.  ¿Cómo 
podría  realizarse  dicho  proceso  politrópico  de  forma  que  fuera  exterior- 
mente  reversible? 


1) 


El  diagrama  esquemático  (P,v)  del  proceso  sería: 


Ó12  -  1,2  =  m(h2  -  h\  )’  wi,i,2  =  -Jfl2  vdP  =•  •  •=  -P, V"  V, 

=  JLr(W-Wi)  =  JL: K (T\  - T2 )  =  ..=  ■ - 1570.59 - 
n— 1  n- 1  g 


P ■|/n  +1 
-!/(«  +  !) 


Caudal  másico:  m  =  Éj/v,  =  É¡ Px /{RmT\ 187,2 g/s 


De  modo  que: 


Nc  = 

Wc 

=  m  w, 

=  294,04  kW 
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2) 


(  Pvn  =cte=>nPv"  ldv  +  vndP  =  0=>(— )  =—n— 

{  *  Jpol.f  n)  V 


5q-c„dT 


=  TdsJd-L\  =ü  = 


l  *  ),n,  Cn  n~Y  ¡ 


n- 1 


,  (dT\  n  n  (dT\  T  ( dT ' 

«=1^> -  =0,71=0—  -  = - ,7I=“>— > - 

i*  Jr  1  *  )p  cp  [ds 


1  <n<y- 


dT 


(dT 


Los  diagramas  (7»  y  (h¿¡)  serían  de  la  forma: 


T_ 

cv 


As  =  s2(P2, T2) - .*,(/> , Tx )  =  cp  ln -p- -  Rm  ln-^-  = 

*1  M 


3) 


^  ./  x  COa„w  aa  991,85  187,2 

AS  =  mis,  -  s. )  =•  •  •=  -584,1 3  — ;A S„.  = - =  633,87  — 

21  K  a  290  K 


De  modo  que: 


ASumv  =  AS  +  ASa,= 


49,74  W  /  K 


Para  que  no  hubiera  generación  de  entropía  debido  al  intercambio  de  calor,  habría  que 
eliminar  el  salto  térmico  finito  en  su  transmisión,  lo  cual  requeriría  disponer  de  una  serie  infinita 
de  depósitos  térmicos  de  temperaturas  iguales  en  cada  momento  a  la  del  gas  en  ese  instante. 
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5.10-  El  compresor  adiabático  representado  en  la  figura  consume  una  poten¬ 

cia  de  100  kW.  Se  comprime  un  caudal  de  aire  m  =  0,5  kg/s  desde  P\  =  1  bar 
y  t\  =  15°C  hasta  />2  =  4  bar.  A  continuación,  se  enfría  en  un  intercambiador 
hasta  =  35°C,  en  el  cual  entra  el  agua  de  refrigeración  a  te  =  15°C,  y  sale  de 
él  a  t,  =  22°C. 

Dibujar  el  diagrama  de  energías  y  exergías  de  la  instalación. 

Datos:  ■  Condiciones  atmosféricas,  ta  =  1 5°C;  Pa  =  1  bar. 

•  Se  considerará  el  aire  como  un  G.P.  biatómico  de  cp  —  1 ,004  J  /  g  °C. 

•  Calor  específico  del  agua  líquida  =  cte.  =  4,19  J/g  K. 

•  Despreciar  las  variaciones  de  energías  cinética  y  potencial. 

•  Suponer  nulas  las  entalpias  del  agua  y  del  aire  a  la  temperatura  ta. 


Aplicación  del  Primer  Principio  al  compresor: 

-N,2  =rh(h2  -h,)=  me  (i U  —/.Vi 00 kW  =  0,5—  1 ,004 (t2  - 1 5o  C)=> t2  =  2 1 4o  C 
y  s  kg°C 

Flujo  de  calor  intercambiado  entre  el  aire  y  el  agua  de  refrigeración: 

Q2  3  =  m{h2  -h2)=  mcp (f3  -t2)  =■■•=  —  89,86 kJ/s 

~  02,3  =  Qe.s  =  MagCag  (C  “  C  )=>fflag  =  3,064A:gA 

Flujos  de  exergía  del  aire:  i 3,-mb, 


207 


PROCESOS  DE  TRABAJO.  COMPRESORES.  MÁQUINAS  DE  VACIO.  BOMBAS.  VENTILADORES. 


Estado  1 : 


B,\  =  »»[(/ 1,  -  ha )-  Ta (5, -ífl)]=m 
Estado  2: 

Bt  2  =  m\(h2  -ha)—Ta (s2  -sa)]=m 
Estado  3: 


cA-ta)-Ta 


cn  ln  —  -Rm  ln  — 


—  0 


pih-Ü-Ta  cnln^~-  R„,ln— 


=  81,3  kW 


=  4(^3  -k)-Ta  (*3  -*«)]=» 

Flujo  de  exergía  del  agua: 


Cpih-taj-k 


cnln—-R„,ln— 


fy,e  MagCüg 


(te  -  ta  )-  Ta  ln  — 


0,  B¡  s  ñagcag 


(í 's-Ü-Tal" y 

•*  n 


=  51,69kW 


=  \,015kW 


De  modo  que  los  diagramas  de  energía  y  exergía  tendrían,  respectivamente,  la  forma: 
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5.11-  Un  compresor  aspira  un  caudal  de  aire  de  210  t/h  a  la  presión  am¬ 

biental  Pa  =  1,1  bar  y  la  temperatura  ambiental  ta  =  15°C,  y  lo  comprime 
adiabáticamente  hasta  Pi  =  4,8  bar,  siendo  la  temperatura  del  aire  a  la  salida 
del  compresor  Í2  =  195°C. 

A  continuación  se  hace  pasar  el  aire  por  un  intercambiador  de  calor, 
donde  se  enfría  hasta  ti  =  40°C.  El  agua  de  refrigeración  entra  en  el  intercam¬ 
biador  a  presión  y  temperatura  ambientales,  y  sale  a  26°C.  Se  considera  que  el 
proceso  de  derrame  en  el  intercambiador  es  interiormente  reversible,  tanto  pa¬ 
ra  el  aire  como  para  el  agua,  y  que  el  agua  líquida  es  incompresible  de  calor 
específico  cag  =  4, 1 9  kJ  /  kg  K. 

Se  desprecian  las  variaciones  de  energías  cinética  y  potencial,  y  se 
considera  el  aire  como  un  G.P.  de  cp  =  1 ,004  kJ  /  kg  K  y  Pm  =  28,9.  Determi¬ 
nar: 

1 )  La  potencia  necesaria  y  el  rendimiento  isoentrópico  del  compresor. 

2)  Caudal  de  agua  de  refrigeración  y  destrucción  de  exergía  en  el  intercam¬ 
biador,  por  unidad  de  tiempo. 

3)  Destrucción  de  exergía  en  el  compresor  por  unidad  de  tiempo.  Comparar 
dicha  destrucción  de  exergía  con  el  exceso  de  trabajo  requerido. 

4)  Dibujar  esquemáticamente  los  diagramas  de  flujo  de  energías  y  exergías. 


1)  El  diagrama  (T,s)  del  proceso  de  compresión 

sería  el  de  la  figura. 


Y 


1,004 

1,004-8,31/28,9 


=  1,4 


\wn  =  h2-h\  =cp(/2-r,)  = 


=  1,004  (195  — 15)=  1 80,72 — 

kg 
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Por  tanto: 


ul_i  210  000  =10,542-106  W  =  |  10,542  MW 


N  c\  =  m\wlr\  =  180,72- 


3  600 


1  1,2.$  1  (rjl  rr 

\Wt  \  =  cpV2s-T 

¡)= - y—RJ\ 

y-1 

1- 

4 

y-1 

y 


=•••=151,34— 

kg 


w)'  151,34 

Rendimiento  isoentrópico:  n  ,  = - = - - — 

J  w’2  180,72 


0,837 


2)  Balance  de  energía  en  el  intercambiador: 

rila  (h2  ~  4  )=  ™ag  (hII  -  hI  )™aCp  2  ~h)  =  Úl  agC  ag  (f  „  ~  <1  )=> 
2100 


36 


-  •  1,004  •  (195  -  40)  =  m  •  4,19  •  (26  - 15)=> 


mag  =  196,95  — 

*  í 


Destrucción  de  exergía: 
í  =Ta  \ma  (s2  -.v3)+  m  ( sn  -  s¡ )]  =  Ta 


Á  y  y  3 

<cplny  +  magcagln^- 


2123,21  kW 


3) 


4  =  mJc  =  maTAs 2  ~  Si )=mja 


í  T  p  Á 

c„  ln  —  —  Rln  — 

p  7j  R 

\  1  1  / 


1012kW 


Exceso  de  trabajo:  wc  -  wcs  =180,72-151,34  =  29,28 


kg 


Balances  de  exergía  en  el  compresor  real  y  en  el  compresor  isoentrópico: 

4,i +KI  =  4,2+4’ 

4,i  +K,*  1=4,2* 

Relación  entre  la  destrucción  de  exergía  y  el  exceso  de  trabajo: 


\^ic  =\Wc\~  Wc,s  -  (4,2- 4.2  J 


|  - \wc,s I  =  29,38 kJ ;bt  2  - bt  2s  =  h2  -  h2s  -  Ta (s2  -s2s)=  cp (t2  -t2s)~  Tacp  In  -± 


donde 


4,  =  4 


v^y 


i -y 


=•••=  438.74ÁT 


Sustituyendo  y  operando:  bt2  —  bt2s  =  10,91  kJ  /  kg 

Se  comprueba  efectivamente  que: 

-  (4.2 -4.2,  >1438  =  29,38-11 
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b,  2  =  N2;blls  =  NO 

KHwa|  =  A2-^,-(A2»-^) 

-hi~  h2s  =  ~M2 
ic  =  Ta(s2  - sa)  =  ~PÑ  =  ~MO 


b,  2  =  A(  2L1JKV2) 
bt2s  =  A(2sJKl'2s) 

|mc|_|wc.j|  =  h2  ~  h2s  =  M 2MJ2s2) 
h,c  —  Ta(s2-sa)=  A(LMJ1) 
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5.12-  Un  gran  recipiente  de  paredes  rígidas  y  volumen  V  contiene  aire  que 

se  vacía  mediante  una  bomba  oscilante  de  vacío  que  desplaza,  en  cada  em¬ 
bolada,  un  volumen  v¿,  y  que  da  N  emboladas  por  unidad  de  tiempo.  La  tem¬ 
peratura  del  aire  en  el  recinto  se  mantiene  constante  en  todo  momento  en  un 
valor  T  gracias  al  intercambio  de  calor  con  el  exterior. 

Siendo  las  presiones  inicial  y  final  en  el  recipiente  P\  y  P2  respecti¬ 
vamente,  y  considerando  el  aire  gas  perfecto,  hallar  el  tiempo  necesario  para 
provocar  esa  caída  de  presión  y  determinar  el  calor  intercambiado  por  el  reci¬ 
piente  durante  el  vaciado. 


En  un  tiempo  dz  saldrá  de  V  una  masa  dm  -  P(Nvddz)/ RT ;  además,  dm--  VdP/ RT . 
Luego: 


dP_ 

P 


Nv, 


dz 


lniUJ*L 


V  .  P\ 
z  = - ln— 

Nvd  P2 


Puesto  que  la  energía  intema  de  una  masa  de  gas  perfecto  sólo  depende  linealmente  de  su 
temperatura,  y  en  nuestro  caso  ésta  permanece  constante: 

dU  dm 

- =  u - =  u  m 

dz  dz 

Aplicando  el  Primer  Principio  al  volumen  de  control  V  entre  los  instantes  z  y  z+dz: 

Q  =  mh  -^-=>Q  =  m(h  -  ü)=  m(Pv)=  RTm=>Q  =  RT(m¡  —  m2  ) 
dz 

En  definitiva,  en  función  de  los  datos: 


Q  =  V(Pt-P2) 
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5.13-  En  el  compresor  C  de  la  figura,  el  aire  experimenta  una  compresión 

según  un  proceso  politrópico  de  índice  de  politropía  //,  siendo  la  relación  de 
compresión  Pi¡  P\=  e. 

Se  quiere  controlar  la  temperatura  del  aire  a  la  salida  del  compresor  de 
modo  que  se  cumpla  Ti  =  q  7o,  siendo  7o  la  temperatura  del  aire  atmosférico 
que  se  desea  comprimir. 

Para  conseguirlo,  se  hace  recircular  una  parte  del  gas  comprimido 
hacia  la  entrada  del  compresor,  a  través  de  una  válvula  de  laminación  v  a  cu¬ 
ya  salida  se  establece  la  P\.  Se  pide: 

1 )  Determinar  la  fracción  molar  del  aire  que  es  preciso  recircular  para  con¬ 
seguir  el  control  deseado  en  T2,  en  función  de  n,  e  y  T|. 

Aplicación  numérica:  n  =  1,666;  e  =  5;  r\  =  2. 

2)  Calcular  el  trabajo  y  el  calor  intercambiados  en  el  compresor,  ambos  es¬ 
pecíficos,  referidos  a  1  mol  de  aire  atmosférico  comprimido. 

Se  supone  el  aire  gas  perfecto  de  cp  =  7  cal  /  mol  K;  7?  =  2  cal  /  mol  K; 
7o  =  300  K.  Se  considerarán  despreciables  las  variaciones  de  energías  cinética 
y  potencial. 


1) 


N2/N0  =  x;  P2/Px=e;  cp/cv=  y;  T2/T0=x\ 

fl-1  A-I 

T\  .'(l  +  *)7j  =  T’q  +  xT2  =>7j  =J±-  +  ^L.  =>T2  =^L(to+xT2) 


1+x  1+x 


\  +  x 


De  donde: 


T0  l  +  x(l-£) 


n- 1 

=  i],conk  =£  n 
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de  modo  que,  en  función  de  los  datos: 


£ 

,{n-i)/n  _  ^ 

X=^\ 

Sustituyendo  en  esta  expresión  los  valores  numéricos  dados,  se  obtiene: 

a-  =  0,0533  =  5,3% 


2) 


Siendo  la  compresión  politrópica  (por  tanto,  reversible)  de  índice  n  =  2: 


n 


w„  =  - 


n  —  1 


RTX 


r  T2^ 
1 - T 

Ti 


n 


n  —  1 


RTi 


1083,5  - 


cal 


molairecomp. 


\  1  j 

Un  mol  de  aire  comprimido  corresponde  a  1/(1  +  x)  moles  de  aire  atmosférico  comprimi¬ 
do.  En  resumen: 


wr 


■  1 029  cal  /  mol  aire  atmosférico  comprimido 


h2~Ih  =  cJl 


í  T  \ 

--I 


1890 


cal 

mol 


Por  tanto: 

4  =  1  890  - 1 083,3  =  806,5  cal  /  mol 


Q  =  766  cal  /  mol  aire  atm.  comp. 
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5.14-  La  figura  representa  el  esquema  de  un  compresor  alternativo. 

vc  =  9,57  1  es  el  volumen  del  cuerpo  de  bomba,  que  toma,  por  la  válvula  y, 
aire  de  la  atmósfera  (Pa  =  1  bar,  Ta  =  300  K)  y  lo  inyecta  en  el  depósito  D  de 
almacenamiento,  de  donde  sale  para  su  uso. 

D  se  mantiene  a  10  bar,  ya  que  las  válvulas  x  están  taradas  a  esa  pre¬ 
sión.  El  compresor  da  10  emboladas  por  segundo. 

Se  admite  que  el  comportamiento  del  aire  está  regido  por  la  ecuación: 
P  vía  T-  1  +bP/  T,  donde  a  =  290  J/kgK  y  6  =  3  lO-4  m2  K/N;  y  que,  en 
todos  los  casos,  los  procesos  se  realizan  reversiblemente.  Se  pide: 

1)  Suponiendo  la  compresión  isoterma  (paredes  diatérmanas),  calcular  el 
trabajo  específico  de  compresión  en  kJ/kg  y  la  potencia  del  compresor 
en  kW. 

2)  Siendo  la  ecuación  energética  del  aire:  u  =  cT+k,  con  c  =  720  J/kgK, 
obtener: 

a)  La  ecuación  del  proceso  isoentrópico  del  aire  de  las  formas  J[P,v)  =  0 
y  F(P,T)  =  0. 

b)  Trabajo  específico  de  compresión  y  potencia  del  compresor  en  el  caso 
de  que  la  compresión  sea  adiabática. 


1) 


Cada  embolada  completa  transcurre  así: 

I)  Aspira  de  la  atmósfera  vc  (y  abierta,  x 
cerrada). 

II)  Compresión  del  aire  aspirado  hasta  la  P' 
final  (y  y  x  cerradas). 

III)  Trasvasamiento  del  aire  comprimido  a  D 
a  P'  =  cte.  (y  cerrada,  x  abierta). 
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Los  trabajos  intercambiados  son: 

|w7| :  intercambiado  con  la  atmósfera  (recibido  por  el  aire)  =  Pavc 

:  i  rpy 

IwJ  :  de  compresión  del  aire  hasta  P  =  —  Pdv 


C  |vc,/;| :  de  trasvasamiento  =  P"  v' 

Naturalmente  que: 

|wf|  =  -jPdv +  PV  - Pavc  =  -J/Vv  +  J  í/(Pv)=J  vdP 

expresión  que  coincide  con  el  trabajo  reversible  de  compresión  en  un  sistema  abierto.  Éste  es  un 
razonamiento  muy  sencillo,  pero  supone  la  demostración  de  que  el  trabajo  de  compresión  rever¬ 
sible,  con  el  mismo  índice  de  compresión,  es  el  mismo  en  un  compresor  alternativo  que  en  un 
compresor  rotativo  (régimen  permanente),  siempre  que  sean  despreciables  las  variaciones  de 
energías  cinética  y  potencial. 

De  la  ecuación  térmica  dada:  v  =  aT/P  +  ab 


luego: 


m 


aTlny+ab{P'-Pa ) 


kJ 

— •  •  •_ 

278,625 — 
kg 

Siendo  vc  =  10  g  de  aire  =>  10  emb  /  s  =  100  g  /  s  =  m 


=  27,8625  kW 


2)  a) 


Sustituyendo  los  valores  correspondientes  e  integrando: 

P(v  -  ab)u 7  =  cte.-^P  ■  (v  -  0.087)1'403  =  cíe. 


E  igualmente: 


-a 

TP~°  -  cte.  T  p~°'2gl  =  cte. 


b) 


kl = [avdp’\wcLa„. = [\jr+ab  ]* 


’P  con  TPc+a  =  cte. 


Resolviendo  la  integral  y  sustituyendo: 


,  ,  =  362,3625  kJ/kg; 

adían.  07 

wc 

=  36,23625  kW 

adiab. 
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5.15-  En  una  planta  industrial  se  dispone  de  m\  =  18  t/h  de  una  solución 

salina  al  5%  en  peso,  a  1  atm  y  10°C,  la  cual  se  desea  concentrar  hasta  el  72% 
según  el  proceso  descrito  en  la  figura:  el  vapor  producido  en  E  es  comprimi¬ 
do  hasta  3  atm  en  C,  de  rendimiento  isoentrópico  r|s  =  0,7.  Este  vapor  se 
aprovecha  como  agente  calorífico  en  el  propio  E  hasta  llegar  a  líquido  satura¬ 
do  (5).  Para  reforzar  esta  cesión  de  calor  se  utiliza  una  ms  de  vapor  saturado 
procedente  de  otra  instalación  de  la  fábrica,  siendo  su  presión  la  misma  que  la 
del  vapor  comprimido  (4).  Finalmente,  todo  el  vapor  condensado  pasa  a  I,  de 
donde  abandona  la  instalación  a  80°C  (6).  Se  pide: 

1 )  Representar  todos  los  puntos  esquemáticamente  en  un  diagrama  (T,s),  así 
como  la  exergía  de  flujo  en  el  estado  4  en  un  diagrama  (P,v). 

2)  Caudal  de  vapor  saturado  aportado  en  8. 

3)  Exergía  destruida  en  I. 

4)  Sabiendo  que  la  instalación  funciona  8  000  h/ año,  que  el  motor  de  C 
tiene  un  rendimiento  global  r|c  =  0,95,  y  que  los  precios  de  la  energía 
eléctrica  y  del  vapor  de  aporte  son,  respectivamente,  7,3pts/kW  h  y 
2  000  pts/t,  calcular  el  coste  anual  de  funcionamiento  de  la  instalación. 

Nota:  I  y  E  son  adiabáticos.  Se  supondrá  el  comportamiento  termodi- 
námico  de  la  solución  igual  al  del  agua  líquida  de  calor  específico  constante 
c  =  1  cal/g  °C. 

Las  condiciones  atmosféricas  son:  Pa  =  1  atm  y  Ta  —  283  K. 
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2)  De  sencillos  balances  másicos  se  obtiene: 

ot,  =  18 000 kg/ h;  /ñ,ag  =950  m,  =17100kg/h;  m, sal  =  0,05 •  ñ\  =  900 kg /  h 

thj sa¡  =  900  kg /  h  =  0,72  /w7  =>  /ñ7  =  1250  kg/h  =>  mlag  =0,28/»,  =350  kg/  h 
Tttj  =  17 100-350  =  16  750  kg/h;  m5  =  16750  +  7^ 

Haciendo  un  balance  de  energía  (entalpia)  en  el  conjunto  I+E: 

18000/í,  +^  +  16750/14  =16750/i3 +1250/i7+ (16750 +  /ñ8)/í6 
Utilizando,  cuando  sea  necesario,  el  diagrama  de  Mollier,  se  obtienen,  en  kcal/kg: 

A,  =10;  hs=  652;  /i3  =  640;  /i4j  =  690;  0,7=  fínzh  h4  =  715,5 
A5  =  1 30 ;  A7  =  100;  /j6=80 

Sustituyendo  los  valores  correspondientes  de  h  en  el  balance  de  energía  se  obtiene: 

mt  =  1 52,8  kg/h 


3) 


Balance  de  energía  (entalpia)  en  I: 

18000  (h2  — 10)=  16902,8  (130-80 )=>A2  =  57 kcal/kg=>t2  =57°C 


ASÍ*  =18  000- Mn 


273  +  57 
273  +  10 


+  16902,8  1  ln 


273  +  80 
273  +  130 


=  526,53 


kcal 

hlf 


luego: 


Y  -  Ta  SÍ*  =149  000  kcal  /  h 


218 


PROCESOS  DE  TRABAJO.  COMPRESORES.  MÁQUINAS  DE  VACIO.  BOMBAS.  VENTILADORES. 


4) 


wc  =  /«,  (h4  -  h, )  =  I 6750  -(711 ,5  -  640)  =  1 1 91626kcal/h 


Costo  de  la  energía  eléctrica: 

_L.ii97 626^-4, 18^-8000^-  lkW  h  •73-^  =  85  483  810  *1 
0,95  h  h  año  3  600kJ  kW  h  año 

Costo  del  vapor:  0,1528  -  •  8  000—  •  2  000—  =  2  444  800-^- 
h  año  t  año 


De  modo  que: 


Costo  total  =  87  928  610  pts  /  año 
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5.16-  Se  admite  que  el  aire  atmosférico  cumple,  en  un  amplio  intervalo  de 

presiones  y  temperaturas,  las  ecuaciones:  Pv  =  RT/(l+a/P)  +  bP ; 

u  =  cT+av,  donde  a,  b,cy  R  son  constantes  conocidas.  Se  pide: 

1 )  Comprobar  si  se  cumple  la  relación  de  Mayer  y  obtener  la  ecuación  del 
proceso  adiabático  reversible^  7>)  =  cte.  y  F(P,T)  =  cte. 

2)  Una  masa  de  este  aire  describe,  en  un  cilindro-émbolo  sin  rozamientos, 
un  ciclo  motor  reversible  de  Camot  (dos  adiabáticas  y  dos  isotermas  T\  y 
Ti).  Demostrar  que  el  rendimiento  térmico  para  este  ciclo  vale,  efectiva¬ 
mente,  r\¡  =  1  -  T2I  T\  (naturalmente,  sin  utilizar  como  argumento  el  Pri¬ 
mer  Teorema  de  Camot). 

3)  Un  compresor  adiabático  comprime  aire  atmosférico,  que  está  a  ( P\,T\ ), 
hasta  la  presión  Pj,  midiéndose  a  la  salida  del  compresor  la  temperatura 
T2.  Calcular  el  trabajo  específico  de  compresión  |wc|  y  el  que  habría  gas¬ 
tado  el  compresor  si  hubiera  funcionado  reversiblemente  con  el  mismo 
índice  de  compresión. 

Aplicación  numérica:  P\  =  1  atm,  P2  =  5  atm,  7j  =  300  K,  T2  =  525  K. 
a  =  4  lO-4  atm;  b  =  2  10‘3  m3/kg;  c  =  0,75  kJ/kg  K;R  =  0,3  kJ /kg  K. 

4)  A  continuación  del  compresor,  el  agua  sufre  una  laminación  hasta  la  pre¬ 
sión  atmosférica.  Calcular  el  coeficiente  de  Joule-Thomson  y  la  tempe¬ 
ratura  a  la  salida  de  la  válvula  de  laminación.  Calcular  asimismo  las  rela¬ 
ciones  A 1  / A2  y  Ai /Ai  entre  las  secciones  de  la  conducción  para  que  no 
haya  variaciones  en  la  energía  cinética  del  gas. 


1) 


De  las  ecuaciones  dadas  para  el  aire: 


D  RT  RT  A 

P  = r-o',  v  = - +  0;  u  =  cT  +  av 


v-b 


P  +  a 


chi 

—  |  -c;h  =  u  + Pv  =  (c  + R)r +b(P  +  a);cf 
dT 


(dtF 

V, 


—  c  +  R 
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Ecuación  de  Mayer  generalizada  para  un  sistema  simple: 


c  —c  = 

p  V 


de  modo  que  SÍ  se  cumple  la  relación  de  Mayer. 


2) 


8q-du  +  Pdv  =  0 =>(cí/F  +  adv)+ j  ——j  ~  a  jr/v  =  0= 


dT  R  dv  n 

> - + - =  0 

T  c  v-b 


Por  tanto: 

Asimismo  se  obtiene: 


r(v-¿»)7  =  cte. 


t(p  +  ü)r+c  =cte. 


r|,  =  —  =  <7''2  +  ^  =  1  +  —  [2] 

?1,2  %2  <?l,2 

<l\,2  =  W\,2  +  «2  -  U\  =  [  fdv  +  «2  -  «I 

J\,  2 

v,  -b 


Operando:  ql2  =  R  7¡  ln 


Vj  —  b 


Igualmente,  qi  4  =  RT2  ln 


V4~b 

v2-b 


Sustituyendo  estos  valores  en  [2],  y  teniendo  en  cuenta  que,  según  se  deduce  de  [1]: 


v3  ~  b  v4  -  b 


v2-b  v,  -  b 

se  obtiene  que  el  rendimiento  térmico  de  este  ciclo  es,  efectivamente:  q,  =  1  -  T2/Tx . 

(Hemos  comprobado  que  el  Primer  Teorema  de  Camot  se  cumple,  efectivamente,  con  este 
fluido  termodinámico.) 


3)  En  la  compresión  adiabática  irreversible:  |wc|?  =  h2  -h{  =  (c  +  R\T2  -  T\)+b{P i~P\) 

En  la  compresión  isoentrópica: 

,  -R 

T{P  +  a)«+c  -  cíe.)jw(.|j  =  hjs  -  hx  -•  •  ■- 
Operando  con  los  valores  dados  en  las  expresiones  obtenidas: 


=  236,25  kJ  /  kg 


w. 

s 

=  1 84  kJ  /  kg 
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El  compresor  habría  funcionado,  pues,  con  un  rendimiento  isoentrópico: 

IwJ 

ti,  =  ri  =0’78 

\w„  - 


4)  Una  laminación  es  un  proceso  isoentálpico: 


í'97’] 

—  b 

-T  ~ 

W 

h 

c  +  R 

Entre  los  puntos  2  y  3: 

h2  =  /t3=>(c  +  R)r2  +  b(P2  +  a)=  (c  +  R)t2  +  b(Px  +  a)=> 

RT, 


T-i  —  T2  +  b 


Pi-Px 

c  +  R 


1  A,  _  A2  _  A3  Aj  _  Vj  _  P¡  +  a 


+  b 


m  =  cA—  =>  — —  =  ^~  =>  —  =  —  = 

r,  v2  v3  A2  v2 


v  v,  v0  v,  A9  v9  RT2 

P2  +  a 


+  b 


2,86 


De  igual  modo  se  obtiene:  Ax  /  A3  =  0,58 
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5.17-  La  figura  representa  el  esquema  de  un  amortiguador  neumático  de  aire 

para  un  camión.  A  representa  4  “muelles”,  uno  de  cada  rueda,  con  un  volu¬ 
men  total  de  17,5  1,  que  debe  permanecer  invariable  para  mantener  una  altura 
normal  del  chasis  que  evite  roces.  Para  la  carga  normal  se  mantiene  en 

'y 

Pa  =  7,03  kp/cm  la  presión  manométrica  de  A.  La  presión  atmosférica  es 
Pa  =  1  atm. 

B  representa  un  tanque  de  almacenamiento  de  volumen  V=  13,4  1,  en 
el  que  se  mantiene  normalmente  una  presión  manométrica  de  17,6  kg/  cm  ,  y 
todo  el  aire  que  escape  o  se  extraiga  será  aportado  por  el  compresor  C,  cuan¬ 
do  la  presión  en  B  se  quiera  restituir  al  punto  de  control.  Se  desea  determinar 
lo  que  ocurre  en  los  siguientes  casos: 

1)  A  y  B,  ambos  de  paredes  diatérmanas,  están  en  equilibrio  térmico  con  el 
medio  ambiente  a  26,7°C.  Luego,  la  temperatura  del  medio  desciende  a 
1 5,5°C  y  Pa  se  mantiene  debido  a  la  acción  de  la  válvula  automática  D, 
entrando  en  funcionamiento  C  hasta  restablecer  la  presión  deseada  de 
control.  Calcular  el  trabajo  gastado  por  C  hasta  restablecer  la  presión  de¬ 
seada  de  control.  Calcular  el  trabajo  gastado  por  C,  que  es  adiabático  y 
realiza  la  compresión  del  aire  (supuesto  G.P.  biatómico)  según  una  poli- 
trópica  de  n  =  1,3,  y  con  una  relación  de  compresión  e  =  20,  estando  la 
válvula  E  tarada  a  la  presión  de  control  de  B. 

2)  Supongamos  que  A  y  B  están  en  equilibrio  térmico  con  el  ambiente  a  la 
temperatura  de  15,5°C,  y  que  ésta  sube  hasta  37,8°C.  Con  el  compresor 
sin  funcionar,  se  deja  que  el  aire  escape  por  la  válvula  G  para  mantener 
Pa-  Determinar  la  cantidad  de  aire  que  escapa,  así  como  la  presión  final 
en  B. 

Tómese  Mm  del  aire  =  28,9. 
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1) 


N 


1  ,A 


m 

RT , 


7,03 

1,033 


+  1 


•17,5 


0,082-299,7 


:  5,5582 


N 


7,03 

1,033 


+  1 


•17,5 


2, A 


0,082-288,5 


=  5,774 


>N2a -Nia  =0,2158  mol 


N 


7,03 

1,033 


+  1 


•13,4 


1  ,B 


^2 ,B  ~ 


0,082-299,7 


=  9,8353 


7,03 

1,033 


+  1 


•13,4 


=  10,2171 


N2b~N  i 


:  0,38 18mo/ 


0,082-288,5 

Hay  que  comprimir:  (n2  a  +n2,b)-{n1  A+  B)  =  0,6 mol 
El  trabajo  de  compresión  de  C  específico  será: 


atml 


wr  =  0,082  •  288,5  •  —  •  (l  -  20(U/U )  =  -82,5 
e  0,4  v  '  mol 


\Wr\  =  0,6  •  82,5  =  49,5  atm  1  =  5  01 1,08  J 


2) 


N- 


7,03 

1,033 


+  1 


•17,5 


3. A  ' 


NXf¡  =  N2B  =  10,2171 


0,082-310,8 

^  13,4 


5,3597  :N2A~Nxa  =  0,4143mo/  =  12  g 


0,082-310,8 


3,6 


:  19,4320  atm  = 


20,0733-^ 

m 
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5.18-  La  figura  representa  el  esquema  de  un  compresor  alternativo  cuyo 

funcionamiento  se  desprende  con  claridad  del  mismo.  Se  considera  que  no 
existen  espacios  muertos  perjudiciales  y  que  la  conducción  tiene  un  volumen 
nulo.  Igualmente  es  nula  la  capacidad  calorífica  de  paredes,  émbolos,  etc. 

El  depósito  D  contiene  inicialmente  aire  (supuesto  G.P.)  en  las  condi¬ 
ciones  atmosféricas  ( Po,To ),  y  tiene  un  volumen  V.  El  volumen  del  cuerpo  de 
bomba,  c,  es  v.  Se  supone  que  todos  los  procesos  son  reversibles.  Se  pide: 

1 )  Siendo  todas  las  paredes  perfectamente  diatérmanas,  calcular  la  presión 
P„  en  D  al  cabo  de  n  emboladas,  el  trabajo  neto  consumido  en  las  n  em¬ 
boladas  Wn  y  el  calor  intercambiado  con  la  atmósfera  Q„. 

2)  Si  todas  las  paredes  son  perfectamente  adiabáticas,  calcular  P„,  T„  (tem¬ 
peratura  en  D  al  cabo  de  las  n  emboladas)  y  W„ ,  así  como  la  variación  de 
energía  interna  en  el  aire  que  se  ha  comprimido. 

Nota:  Los  datos  son  Po,  7o,  V,  v  y  y  (exponente  adiabático,  constante, 
del  aire). 


1)  ISOTERMO: 


Suponiendo  que  el  émbolo  se  encuentra,  al  iniciar  la  primera  embolada,  en  el  punto  muerto 
superior,  llamando  P,  a  la  presión  en  D  después  de  la  embolada  z'-ésima,  y  escribiendo  los  balan¬ 
ces  de  masa  correspondientes  para  el  gas  perfecto: 


Embolada  1 :  P0v  +  P0V  =  P{V 
Embolada  2  :P0v  +  PyV  =  P2V 


Embolada  n  - 1 ;  PQv  +  P„_2V  =  Pn_\V 
Embolada  n  :P0v+  Pn_\V  =  PnV 


n 


^=>/zP0v+P0F  =  PnF 


[1] 
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Siendo  el  proceso  isotermo,  e  incluyendo  el  trabajo  intercambiado  con  la  atmósfera,  te¬ 
niendo  en  cuenta  que  la  presión  en  el  cuerpo  de  bomba  es  Po  al  iniciarse  la  embolada: 

Embolada  n:\Wn\  =  VPn_x  ln-^-+  P0vln-%-  =  (VP„_X  +  P0v)ln  P„  -  VP„_,  In  Pn_x  -  P0vln  P0  = 


‘n- 1  1 0 

=  VPnlnPn-VPn_xlnPn_x-P0vlnP0 


Embolada  n- 1 .  |fFn_,|  =  V  Pn_x  In  Pn_x-VP„_2ln  P0v  In  P0 

Embolada  n  -  2  :\W„_2 \  =  VP„_2  In  Pn_2  -  V Pn_,  In  P„_3  -P0vln  P0 


Embolada  2 : \W2 \  =  VP2  In  P2  -  VP¡  In  l\  -  P0vln  P0 


¿N=KI 


Embolada  1 :  |lfj|  =  VPX  Irt  Px  -  VP0  In  P0  -  P0 v  In  P0 

\WC\  =  VPnlnPn-{V  +  nv)P0lnP0 

y  sustituyendo  en  esta  expresión  el  valor  de  P„  obtenido  en  [1],  se  obtiene: 


KM(r  +  nv)ln  ^  +^nV  - |(?|  cedido  a  la  atmósfera 


[2] 


( |  Wc\  =  \QC\  dado  que  el  proceso  es  isotermo  y  la  variación  de  energía  interna  es  nula.) 
El  trabajo  neto  de  compresión  realizado  será: 


fineta  =  Wc\  ~  nvP0  =  P^V  +  «v)/«  -  «V/>0 


Las  expresiones  [1]  y  [2]  demuestran  que  el  proceso  que  tiene  lugar  en  la  compresión  con 
n  emboladas  es  termodinámicamente  equivalente  a  realizar  de  una  sola  vez  la  compresión  de  un 
volumen  (V+nv)  hasta  V: 

i 

f 


T  cte 


*  0(K’p-’r) 


proceso  en  el  cual  es  elemental  escribir,  directamente,  las  expresiones  [1]  y  [2]. 

Asimismo  es  fácil  comprobar  que,  en  este  proceso  isotermo  reversible,  el  \WC\  aportado 
coincide  con  el  incremento,  Ffl„a¡-FMc¡ah  de  la  energía  interna  libre  (potencial  de  Helmholtz)  que 
experimenta  el  sistema: 

Ff-F,=  {Uf  -  TSj )-  (U,  -  TS , )  =  t(s,  -Sf)=P0(v  +  nv)ln  =  \q\ 


2)  ADIABÁTICO: 

En  la  embolada  rt: 


py=pnw 

Pn-xVy=PnVf 


rvi  +VX  —V 
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Embolada  n  :  v(PQ/P„  fr  +  V(Pn_JPn  )l/y  =  V 
Embolada  n  - 1  :v(P0/PnJ/r  +  V(Pn_2/PnJ/r  =  V 
Embolada  n  -  2  :v{P0/Pn_2  f  +  V{Pn_JPn_2  f  =  V 


Embolada  1 :  v(P0 /Pjlr  +  V(P0/P]  )'/y  =  V 

Siendo  U¡  la  energía  interna  de  V  tras  la  embolada  /: 

K.|  =  t/,-(C/0+«o) 

V2\  =  U2-(U\+u0) 


i=\ 


nvP0l/r  +  VP0'lr  =  VPn'lr 


P=Pn 


V  +  nv 


[3] 


•i  M  =  w  -  v.  - + 

Kl|=t/-l-(t/-2+Uo)|  1  7  7 

=  ^n-(t/fl-l+«o) 


con  W^^-nvP» 


[4] 


y  sustituyendo  en  [4]  el  valor  [3]  de  Pn : 


M 


Pq(V +  »v) 


Y- 1 


i^r 


=  uf-ut 


Las  expresiones  [3]  y  [4]  demuestran  que  el  proceso  adiabático  en  n  emboladas  es  equiva¬ 
lente  a  la  compresión  adiabática  en  una  embolada,  desde  (V+nv)  hasta  V: 


S  cte 


V+nv,P(l,T„ 


transformación  en  la  que  las  ecuaciones  [3]  y  [4]  pueden  escribirse  directamente. 
Igualmente  podremos  escribir:  T„  =  Tfí 


V  +  nv 


7- 1 
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5.19-  La  figura  representa  el  esquema  de  una  máquina  alternativa  de  vacío 

(máquina  neumática),  cuyo  funcionamiento  se  desprende  claramente  del 
mismo.  Se  considera  que  no  existen  espacios  perjudiciales  y  que  la  conduc¬ 
ción  tiene  volumen  nulo.  Igualmente  es  nula  la  capacidad  calorífica  de  pare¬ 
des,  émbolo,  etc. 

D  contiene  inicialmente  aire  atmosférico  (G.P.)  a  Po  y  7o,  y  tiene  un 
volumen  V.  El  volumen  del  cuerpo  de  bomba  c  es  v.  Se  supone  que  todos  los 
procesos  son  reversibles.  Se  pide: 

1 )  Siendo  todas  las  paredes  perfectamente  diatérmanas,  calcular: 

a)  La  presión  en  D  al  cabo  de  n  emboladas. 

b)  Trabajo  neto  gastado  en  las  n  emboladas  y  calor  total  intercambiado 
con  la  atmósfera. 

2)  Si  todas  las  paredes  son  perfectamente  adiabáticas,  calcular: 

a)  Presión  y  temperatura  al  cabo  de  n  emboladas. 

b)  Trabajo  total  gastado  y  variación  de  la  energía  interna  en  el  aire. 

Nota:  los  datos  son  Po,  7o,  V,  v  y  y  (exponente  adiabático  del  aire). 


1) 


a) 


ISOTERMA: 


Embolada  1  :PQV  =  PX(V +v) 
Embolada2  :PXV  =  P2(V  +  v) 


Emboladan  :Pn_xV  =  Pn(V  +  v) 


J j^PoVn  =  pn(v+vy-_ 

/=! 


P=P, 


V  +  v 


[1] 


b)  El  proceso,  con  n  emboladas,  es  equivalente  al  siguiente: 
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mm 

P  T 

íl) 

V 

V-V, 

— 

+ 

Tío  70 
V-Vj 

inicial 

final 

teniendo  en  cuenta  que  el  volumen  rayado  V\  contiene  el  aire  que  quedará  en  D  tras  el  vaciado: 

VX  =  V[VI(V  +  V)1 


Considerando  el  valor  de  P\  de  [1],  podemos  escribir  directamente  (piénsese  con  aten¬ 
ción): 


expresión  en  la  que  el  primer  término  del  segundo  miembro  representa  el  calor  intercambiado  con 
la  atmósfera  (cedido  por  ésta  al  aire  enrarecido),  y  el  segundo  término  del  segundo  miembro  re¬ 
presenta  el  trabajo  realizado  contra  la  atmósfera  (trabajo  de  desplazamiento). 

Nota:  la  equivalencia  entre  este  proceso  y  el  real,  con  n  emboladas,  puede  demostrarse  de 
forma  análoga  a  la  empleada  en  el  problema  5.1 8-. 


2) 


a) 


ADIABÁTICA: 


Emboladal  :P0Vr  =PX{V  +  v)r 
Embolada2  :Pt  Vr  =  P2  (V  +  v)r 
Embolada3  :P2Vr  =  P3  (V  +  vf 


Embolada n  :PH_\Vy  -Pn(V  +  v)r 


b) 


El  proceso  en  la  máquina,  con  las  n  emboladas,  es  termodinámicamente  equivalente  a: 


inicial: 


Ti  nal: 


i 

/ 


//////  /  f* 


1  n 

V 


r//r>/r/r//r/r/ 


V-V\ 
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siendo: 


P(y?  =  py  =  P(l 


V 


V  +  v 


ny 


/Vi  =  V 


V 


V  +  v 


El  trabajo  neto  realizado  lo  podremos  calcular: 

Wne'orealíZado  =  (Uf-Ui)+P0(V-V1) 

donde  P0  (V  -  V, )  es  el  trabajo  de  desplazamiento  correspondiente  al  aire  extraído.  Luego: 


En  cuanto  a  Tn,  ya  que  T P ^  /'  7  =  cte. : 


1-7 


T.  =  Tn 


M 

7 

—  T 

( V  +  v  ) 

<Pn  y 

~  1() 

l  V  J 
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5.20-  La  figura  representa  el  esquema  de  funcionamiento  de  un  compresor 

alternativo  de  paredes  perfectamente  diatérmanas.  El  depósito  D,  de  volumen 
V,  contiene  inicialmente  aire  (G.P.)  a  Pq.  El  volumen  del  cuerpo  de  bomba,  c, 
es  v,  con  un  espacio  perjudicial  e  (es  decir,  el  émbolo  no  llega  en  cada  embo¬ 
lada  al  fondo  del  cuerpo  de  bomba,  sino  que  deja  un  volumen  e  de  aire  sin 
introducir  en  D,  debido  al  espacio  ocupado  por  válvulas,  etc.)  El  volumen  de 
la  conducción  es  despreciable. 

Calcular  la  presión  final  P„  al  cabo  de  n  emboladas. 

Datos:  F,  v,  e,  Po,  n. 

Aplicación  numérica:  V/v  =  100  =  v/e;  n  =  1  000;  P0  =  1  atm. 


Embolada  1  :P0  (V  +  v)  =  Px  (v  +  e) 
Embolada2  :PX V  +  P()v  =  P2{V  +  e) 
Embolada 3  :P2  V  +  P0  v  =  P3  (V  +  e) 


Emboladan  :PnA  V  +  P(jv  =  Pn  (V  +  e) 


P0V  +  PoV  =  Px(V  +  e) 

(■ P2V  +  P0v)=P3 


(V  +  v)2 


(y + v)3 


{P„^V  +  PQv)=Pn 


(F  +  v)" 


r  ti — 1 


£^P0F  +  P0v 


,  V  +  e 
1  + - + 


n- 1 


n  (V  +  eY 


m- 1 


í- 

p0v+poV — 


V  +  e 


=  P» 


{V+e)" 


V  +  e  "  y "_l 


K=Po 


V  +  e 


lid 


+  PoZ 
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Aplicación:  sustituyendo  los  valores  dados,  se  obtiene: 

^ooo  =10,42  atm 

Observación:  si  el  compresor  no  tuviera  espacio  perjudicial  (Pn  =  P0  (y  +  nv)[V  ),  se  ha¬ 
bría  obtenido  una  presión  final  f¡000  =  11  atm  .  Es  decir,  un  espacio  perjudicial  igual  al  1%  de  v 
produce  una  disminución  en  la  presión  final  de:  (l  1  -10,42)/1 1  =  0,053  =  5,3%  de  la  presión 
teórica  con  e  =  0. 
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5.21-  La  figura  representa  el  esquema  de  funcionamiento  de  una  máquina  de 

vacío  de  paredes  perfectamente  diatérmanas.  El  depósito  D,  de  volumen  V, 
contiene  inicialmente  aire  (G.P.)  a  Po .  El  volumen  del  cuerpo  de  bomba,  c,  es 
v,  con  un  espacio  perjudicial  e  (es  decir,  el  émbolo  no  llega  en  cada  embolada 
al  fondo  del  cuerpo  de  bomba,  sino  que  existe  un  volumen  “inútil”  e  en  cada 
embolada,  debido  al  espacio  ocupado  por  válvulas,  etc.)  El  volumen  de  la 
conducción  es  despreciable. 

Calcular  la  presión  final  P„  al  cabo  de  n  emboladas. 

Datos:  V,  v,  e,  Po,  n. 

Aplicación  numérica:  V/v  =  100  =  v/e;  n  =  1  000;  P0  =  1  atm. 


P0e+P0V  =  Pi(V+v) 
P0e+PlV  =  P2(v  +  v) 
Poe+ P2V  -  P2(V  +  v) 


P0e+Pn_lV  =  Pn(v+v) 


P0e+P0V  =  Pi(V-v) 

^(Po+PY)~P2(V  +  v) 
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P„  =  P 


í  y  VV 


V  +  v 


1-* 


l+^o- 


Aplicación:  sustituyendo  los  valores  dados,  se  obtiene: 

P1000  =  0,010047  atm 

Observación:  si  la  bomba  de  vacío  no  tuviera  espacio  perjudicial  ( Pn  =  P0 \V / (V  +  v)J’ ),  se 
habría  obtenido  una  presión  final  /]000  =  0,000047  atm  .  Es  decir,  un  espacio  perjudicial  igual  al 
1%  de  v  tiene  una  influencia  enorme  en  la  presión  final  de  vaciado. 
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5.22-  La  figura  representa  el  esquema  de  un  compresor  alternativo  cuyo 

funcionamiento  se  desprende  con  claridad  del  mismo.  Se  considera  que  no 
existen  espacios  muertos  perjudiciales  y  que  la  conducción  tiene  un  volumen 
nulo.  Igualmente  es  nula  la  capacidad  calorífica  de  paredes,  émbolos,  etc. 

El  depósito  D  contiene  inicialmente  aire  en  las  condiciones  atmosféri¬ 
cas  ( Po,T ),  y  tiene  un  volumen  V.  El  volumen  del  cuerpo  de  bomba,  c,  es  v.  Se 
supone  que  todos  los  procesos  son  reversibles.  Se  pide: 

1 )  Siendo  todas  las  paredes  perfectamente  diatérmanas,  calcular  la  presión 
Pn  en  D  al  cabo  de  n  emboladas. 

2)  Trabajo  neto  gastado  en  la  compresión. 

Se  supone  que  el  gas  atmosférico  cumple  la  ecuación  de  estado: 
P(y-ti)  =  RT. 

Datos:  Pq,  T,v/V=  e,  R,  b,  n. 


1) 


La  ecuación  térmica  dada  para  N  moles  sería: 


=  RT^>P(V  -  Nb )  =  NRT=>N  = 


PV 

RT  +  Pb 


Haciendo  un  balance  de  masas  en  cada  embolada  i: 


1  ■  Pov  |  PoV  -  P'V 

RT  +  P0b  RT  +  P0b  RT  +  Pxb 

2  .  p0v  ,  p\v  p2v 

'  RT+P0b  RT  +Pxb  RT  +  P2b 


„  1-  P°V  i  P"->V  -  P-'V 

RT  +  P0b  RT  +  P„_2b  RT+Pn_xb 
P0v  Pn,V  PV 
RT  +  P0b  RT  +  Pn_{b  RT  +  Pnb 


I- 

RT  +  P0b  RT  +  P0b  RT  +  P0b 
P0(V  +  nv)_  PnV 
RT  +  P0b  RT  +  Pnb 


[1] 
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La  expresión  [1]  evidencia  que  el  resultado  obtenido  es  el  mismo  que  el  que  se  obtendría 
con  una  sola  embolada  de  n  v. 


De  [1],  operando: 


RTP0(V  +  nv) 
RTV-Pnbnv 


RT  P()  (l  +  ns ) 
RT  —  PQ  bn£ 


Obsérvese  que,  si  b  =  0:  Pn  =  P0(\  +  ne)  =  P0 


V  +  nv 
V 


que  coincide  con  el  resultado  obtenido  en  el  caso  de  gas  ideal  (fórmula  [1J  del  problema  5. 18-). 


2) 


Calcularemos  el  trabajo  imaginando  que  diéramos  una  sola  embolada  de  n  v: 


PdV. 


P  = 


NRT 

V-Nb 


■W,  =  NRT  In 


V  +  nv  —  Nb 
V-Nb 


siendo 


RT  +  P0b 


RT  +  P(íb 


1  + 


nv 


y  _Po(V+,lV)b 

RT  +  P0b 


De  modo  que: 


\W,. 


m-P.nv 


236 


PROCESOS  DE  TRABAJO.  COMPRESORES.  MÁQUINAS  DE  VACIO.  BOMBAS.  VENTILADORES. 


5.23-  La  figura  representa  el  esquema  de  funcionamiento  de  una  máquina  de 

vacío  de  paredes  perfectamente  diatérmanas.  El  depósito  D,  de  volumen  V, 
contiene  inicialmente  aire  a  ( Po,T ).  El  volumen  del  cuerpo  de  bomba,  c,  es  v, 
con  un  espacio  perjudicial  e  (es  decir,  el  émbolo  no  llega  en  cada  embolada  al 
fondo  del  cuerpo  de  bomba,  sino  que  existe  un  volumen  “inútil”  e  en  cada 
embolada,  debido  al  espacio  ocupado  por  válvulas,  etc.)  El  volumen  de  la 
conducción  es  despreciable. 

Se  supone  que  el  aire  cumple  la  ecuación  de  estado  P(v-b)  =  RT 

Calcular  la  presión  final  P„  al  cabo  de  n  emboladas. 

Datos:  b,  R,  T,  Pq,  V,  v,  e. 


Según  la  ecuación  térmica  dada:  N  = - 1-  Pb 

RT 

Haciendo  un  balance  de  masas  en  cada  embolada  i: 

P0V  P0e  pAv  +  v) 

[1]  : - 2 - + - - - =  -Li - - 

RT  +  P0b  RT  +  P0b  RT  +  pb 

¡I, :  P'V  + 

RT  +  pb  RT  +  P0b  RT  +  P2b 


[n-l]  : - — - + - - - =  - L 

RT  +  P„_2b  RT  +  P0b  RT  +  P„_lb 

fn].  Pn-\V  Ppe  _Pn{V  +  v) 

1  RT  +  P^b  RT  +  P0b  RT  +  Pnb 


[2] 


[ n-l ] 


[n] 
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Sumando  miembro  a  miembro,  operando  cuidadosamente: 


p0v  i  l  I  1  -f^+vTv  3l  _> 

RT  +  P0b  RT  +  P0b  v  V  J  RT  +  Pnb 


fV  +  vT  pn 

k  V  )  RT  +  Pnb 


Efectivamente,  para  b  =  0  (gas  ideal)  y  e  =  0  (no  hay  espacio  perjudicial),  queda: 


que  es  la  expresión  [1]  obtenida  en  el  problema  5.19-. 


238 


PROCESOS  DE  TRABAJO.  COMPRESORES.  MAQUINAS  DE  VACIO.  BOMBAS.  VENTILADORES. 


5.24-  En  un  proceso  isotérmico  a  I  =  200°C  se  comprime  CO2  desde 

P i  =  5  bar  hasta  P2  =  55  bar.  Se  pide: 

1 )  Incremento  de  la  energía  interna  libre  (Helmholtz)  A/,  en  kJ  /  kg. 

2)  Demostrar:  (dh/dv) t  =  T(dP /  dT)v  +  v  (dP /3v)r-  Calcular:  Ah  (entalpia), 
A5  (entropía)  y  A g  (Gibbs). 

3)  Si  el  proceso  de  compresión  se  hubiera  realizado  reversiblemente  en  un 
cilindro-émbolo,  y,  una  vez  realizado,  se  “suelta”  el  émbolo  y  vuelve  li¬ 
bremente  hasta  que  se  restablece  el  estado  inicial,  cuál  habría  sido  la 
exergía  destruida  en  todo  el  proceso. 

4)  Demostrar:  ln  cp  (fugacidad)  =  -ln  (v  -  b)  -  2  a  /  (R  T v)  +  b  /  (v  -  b). 

Datos:  se  supone  que  el  CO2  cumple  la  ecuación  de  Van  der  Waals,  de 

constantes:  a  =  190,9  N  m4/kg2;  b  =  0,984  -10'3  m3/kg;  R  =  8,314  J/mol  K. 

Para  simplificar,  supónganse  calculados  previamente: 

vi(200°C, 5 bar)  =  0,178  m3/kg;  v2(200°C, 55 bar)  =  0,01545  m3/kg 


g _ p 

Haremos  uso  de  la  conocida  regla  mnemotécnica:  h 


V  U 


1)  Van  der  Waals: 


Para  los  datos  numéricos  dados  se  obtiene: 
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2) 


„  ,  ,  dh  dP  „  ds . 

dh  =  vdP  +  Tds  =>  —  =  v - h  T  — | 

dv  dv  dv 


Teniendo  en  cuenta: 


f  ds  N 
\^’/r 


dP_ 

drr 


se  tiene: 


dh 

V  dv  Jt 


fu 

dv 


f  I  ^ 


rvi 

Jv¡ 


/  -  RTb  2a  )  , 

7 — 7^t  +  —  ^ 

(y  —  b)  v 


RTb 


2a 


(vi  ~b\v2-b)  VjV2 


lvi-v2) 


y  para  los  valores  dados  se  obtiene:  Ah  =  22  kJ  /  kg 


g  =h  —  Ts=>Ag  =  Ah  —  TAs  =>A.s  , 


pv2 

Jv, 


d.y  i  ,  ri,2  ( c)P  N 


dv 


dv  =  Pf— 
Jv,  ^  dT 


dv  = 


p  K  *= 

Rln^~b 

Jv,  v-b 

V[  -  b 

Para  los  datos  dados: 
Sustituyendo: 


Aí  =  -0,4732  kJ  /  kg  K 


Ag  =  Ah  -  TAs  =  245,8236  kJ  /  kg 


3)  El  estado  final  del  C02  coincide  con  su  estado  inicial,  de  modo  que,  como  las  condiciones 

atmosféricas  no  han  variado,  su  contenido  exergético  final  será  el  inicial.  Por  lo  tanto,  todo  el 
trabajo  empleado  en  la  compresión  reversible  será  exergía  destruida  en  el  proceso  irreversible: 


rev 

W,  1,2 


A/f  =  212,53  kJ/kg 


4) 


Según  la  definición  de  cp: 


dg  =  vdP  =  RTd(lncpJT 


JD  ~RT  ,  2 « 

dP  =  - - —dv  +  —dv 

(v  -  bf  v3 


=^>RTd(ln(p)= 

T  (v-d) 


RTv  ,  2a  , 
dv  H — —  dv= 
v 


=>ln  (o  =  —  ln(v  —  b)  — H — — — c.q.d. 

RTv  v-b 
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5.25- 


E1  recinto  de  un  laboratorio  tiene  un  volumen  V,  y  contiene  aire  at¬ 


mosférico  a  ( Po,To ).  Para  realizar  cierto  experimento  es  preciso  hacer  en  él 
una  despresurización  (vaciado  parcial)  hasta  la  presión  Pq/2 ,  que  se  hace  con 
una  bomba  alternativa  de  vacío  cuyo  esquema  puede  ser  el  de  la  figura,  sien¬ 
do  despreciable  el  volumen  de  la  conducción  de  conexión  con  el  recinto. 

El  cuerpo  de  bomba  tiene  un  volumen  v.  La  bomba,  accionada  por  el 
correspondiente  motor,  da  n  emboladas  por  unidad  de  tiempo.  Se  pide: 

1 )  Calcular  el  tiempo  de  funcionamiento  de  la  bomba. 

Se  supondrá  que,  en  el  momento  del  arranque,  el  émbolo  de  la 
bomba  se  encuentra  en  su  punto  muerto  inferior;  que  todo  el  proceso  es 
perfectamente  reversible,  y  que  todas  las  paredes  son  diatérmanas,  siendo 
las  condiciones  atmosféricas  Pq  y  7o. 

2)  Calcular  la  masa  de  aire  extraído  del  recinto  cuando  el  número  de  embo¬ 
ladas  dadas  es  n. 

Nota:  el  aire  atmosférico  cumple  la  ecuación  térmica:  P(v-b)  =  Rm  T,  donde 
b  y  Rm  son  constantes  específicas  conocidas. 

3)  Particularizar  los  apartados  1)  y  2)  para  b  =  0,  siendo  F=8m  ,  v  =  5  1, 
n  =  2  emboladas  por  segundo,  Pq  =  1  bar,  7o  =  300  K,  7?  =  8,3 1  J/mol  K, 
y  la  masa  molecular  del  aire  Mm  =  28,9. 

4)  En  el  caso  3): 

a)  Calcular  el  calor  intercambiado  con  la  atmósfera  en  n  emboladas. 

b)  Calcular  el  trabajo  neto  efectuado  mediante  un  balance  de  exergías. 
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Haciendo  un  balance  de  masas  en  cada  una  de  las  n  emboladas: 


I.  P0V  _  PÁV  +  v) 

RmT()  +  PQb  PmT()  +  P\b 

2  P{V  _  p2(y  +  v) 

P-rnTo  +  P\b  PmP()  +  Plb 


n ,  p«- iv  _  pJy+A 

P  m  P()  +  Pn-\b  P,rJ'o  +  Pnb 


n 

1 


p0y 


PrrJí)  +  P()b 


PÁV  +  v)" 
PmT0  +  Pnb 


=>p„  =  - 


R,„Ta 


R,„Ta 


+  b 


V  +  v 
V 


—  b 


Según  el  enunciado, 


P„  =  — 


RmT0  + 


fV  +  v  y' 


ln 


2  uii) 


R  m  P()  +  P()b 


V 


>n  =  - 


2R„,T> o  +  Ppb 

R . T0  +  P0b 


ln 


V  +  v 
V 


n  =  n  Z 


ln  2R„,T0  +  P0b 
1  RJo  +  Ppb 

h  lnV  +  v 
V 


[1] 

[2] 


2) 


Masas  inicial,  final  y  extraída: 

p0v  p„v 

m¡  = - - - ;mf  = - - - ;m„  =  m¡  —  mf 

RJo  +  P(P  f  R„,T0  +  P„b  f 


VP0 

VP0 

}  PnJ o  +  P(P 

2PmPo  +  P(P 

3) 


P„=PQ 


f  V  v' 


vV  +  vy 


;n  =•  •  •= 


ln  2 


V  +  v 


11 10  emboladas 


ln 


;Z  =  -  -- 
n 


555 s 


V 


m„  = 


P0V  _  8  m3  •  105Pa 

2R,„ro  2—  103— — 300  K 
28,9  kg  K 


4,64  kg 


4)  a)  Dado  que  el  proceso  es  reversible,  el  incremento  de  entropía  del  aire  en  D  más  el  de  la 


atmósfera  es  cero: 

Para  el  aire  del  depósito: 


ASn  +  ASatm  =  0 


A sd  ~  P m  D  -  >n  f  As  n  — 

r„  AmI( 


Pr\V  (  V  y' 


V  V  +  V  y 


ln\ 


^V  +  vA" 


v  y  j 


Qa 


Qa  =  P0V 


V 


V  +  v 


ln\ 


V+v 

V 


277,4  lit/ 


[3] 
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Nota:  llamando  e  a  la  relación  v/  V,  la  expresión  [3]  queda: 

\Qa\  =  P<y-¡-^ln{\+ey  =  PQV-^—In{\+e) 
(1  +  ey  (1  +  ey 

fl£ 

Para  e  muy  pequeño:  ln(\  +  e)~  c=>|£?a  |  ~  P0V - — 


b)  El  proceso,  con  n  emboladas,  es  equivalente  al  siguiente: 


inicial 


final 


Haciendo  un  balance  de  exergías:  B  A+^Vilclo\  =  Bb  + Bc\  donde  BÁ  =  BC  =  0  por  estar 
ambos  en  el  estado  muerto  atmosférico,  y  por  tanto: 


=  B„ 


Es  decir,  todo  el  trabajo  neto  gastado  queda  almacenado  en  D  en  forma  de  exergia,  ya  que 
no  ha  habido  destrucción  de  la  misma  por  ser  el  proceso  reversible: 

K,o\  =  Bb=  {uB-UB'a)-mfT0{sB-sB,a)+P(){V-Va)  = 


PV  P 
Tq—^—R  /«— 

n/ 


Para  Pn  =  P0/  2: 


f  p  \ 

+  ^0 

1 

1* 

II 

,  P°) 

-VP„ln-±  +  V(P0-Pn) 

*  n 


K,o\= 


VP 

-^•(l-/«2)=122,74/t/ 
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5.26-  Dos  compresores  adiabáticos  funcionan  en  serie  comprimiendo  un  gas 

que  se  supone  perfecto  de  exponente  adiabático  y.  Ambos  funcionan  con 
igual  relación  de  compresión  e  (presión  de  salida  /  presión  de  entrada)  e  igual 
rendimiento  isoentrópico  rj^,  que  es  desconocido. 

El  rendimiento  isoentrópico  global  del  grupo  es  conocido  (por  medi¬ 
das  energéticas),  siendo  su  valor  rj. 

Se  pide:  calcular  el  rendimiento  isoentrópico  de  cada  compresor  r^,  en 
función  de  y,  e  y  rj. 

Aplicación  numérica:  y=  1,4;  £  =  5;  r|  =  0,8. 


La  representación  esquemática  de  la  compresión  escalonada  en  diagrama  (T,s)  sería: 


Tratándose  de  un  gas  perfecto,  a  lo  largo  de  la  resolución  del  problema  utilizaremos  repe¬ 
tidamente  las  expresiones: 


h2-hi  =cp(r2-7’,)7js  = 


Cp(^2s  ~^\) 

cp{T2-Tt) 


TzízIlt 

rry  m  *  2  S 

7  2  “M 


=  r, 


Para  simplificar  las  expresiones,  llamaremos: 


y-1 


=  k. 


Y 
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T2s=Tfik-,  T3s  =  7je2ír ;  Tys  =  T2ek 


Rendimiento  exergético  global: 

,,  _  r3,  ~  T\  _  Tflk  -  T\  _  7i  (e2<:  ~  l)_r  _JU  e2t-l 

^3 -?i  ^3-Ti  r3-?i  3  |  '7 

Rendimiento  isoentrópico  de  cada  compresor: 


es  decir,  la  temperatura  intermedia  de  la  compresión  es  la  media  geométrica  de  las  temperaturas 
inicial  y  final. 


Aplicación  numérica:  T|s  =  ■  •  •  =  0,84 

Obsérvese  que  el  rendimiento  isoentrópico  de  cada  compresor  es  menor  que  el  del  conjunto. 
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CAPITULO  VI 

Turbinas  de  Vapor. 
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6.  Problemas  Relativos  a: 

Turbinas  de  Vapor. 


6.1-  La  turbina  adiabática  de  una  central  termoeléctrica  se  compone  de  dos 

cuerpos:  uno  de  alta  presión  (AP)  y  el  otro  de  baja  presión  (BP).  El  vapor 
procedente  del  generador  de  vapor  entra  a  la  turbina  de  alta  a  t\  =  440°C  y 
P\  =  80  bar,  encontrándose  a  la  salida  a  Í2  =  1 80°C  y  P2  =  5  bar.  Dicho  vapor 
se  hace  pasar  por  un  recalentador,  donde  se  calienta  hasta  alcanzar  nueva¬ 
mente  la  temperatura  h  =  t\.  A  continuación  se  expansiona  en  la  turbina  de 
baja,  siendo  la  presión  a  su  salida  P4  =  0,06  bar,  y  su  volumen  específico 
v4  =  23,5  m3  /  kg.  Se  pide: 

1 )  La  potencia  de  ambas  turbinas  para  un  caudal  de  vapor  m  =  80  t/  h. 

2)  Siendo  la  sección  de  entrada  a  la  turbina  de  alta  A  \  =  69,3  dm  ,  determi¬ 
nar  la  velocidad  del  vapor  en  dicha  sección  y  comparar  esa  sección  con 
las  correspondientes  a  las  salidas  de  ambas  turbinas,  A2  y  A4  respectiva¬ 
mente,  para  que  no  haya  variación  de  energía  cinética. 

3)  Representar  esquemáticamente  el  proceso  en  ( P,v )  y  ( P,t ). 
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Tabla  resumen  de  los  distintos  estados: 


1 

2 

3 

4 

P  (bar) 

80 

5 

6 

0,06 

t  (°C) 

440 

180 

440 

v  (m3/kg) 

23,5 

1)  De  la  tabla  del  vapor  recalentado: 


De  la  tabla  del  vapor  húmedo: 


P  (bar) 

í(°C) 

v'  (m3/kg) 

v"  (m3/kg) 

/?'  (kJ/kg) 

r  (kJ/kg) 

0,06 

36,16 

1,006  10 3 

23,74 

151,5 

2415,19 

80  bar 

t(°  C) 

h  (kJ  /kg) 

v  (m3/kg) 

440 

3246,1 

37,42  10‘3 

5  bar 

t(°  C) 

/?  (kJ /kg) 

v  (m3/kg) 

180 

2812 

404,5  -10’3 

440 

3  356 

AP: 


w,  =  /?  ,  -  h2 


Wt  =  m(/?|  - h2)  =  22,22—  ■  (3246,1  - 2812)—  =  964-5,7 kW 
s  kg  - 


,kJ 


BP:  Calculemos  el  título  X4  del  vapor  a  la  salida: 

v  -  v‘ 


x- 


- = - =>v  =  v  +  x(v  -  v  )=>Va  =  23,5 - - 

v  -v  h  -  h  kg 


:  1,006  •  10~3  +  A-4  (23,74  - 1,006 10“3  )=>.; 


:  0,989 


/!4  =  15 1,53  +  0,989  •  2  4 1 5,9  =  2  540,85  kJ  /  kg 


W',  =  m(h3  -  /?4)  =  22,22— (3356  -  2540,85)—  =  1 811 2,63 kW 
s  kg  - 


Jd 


2) 


lii  =  p  Ac  = 


m\\  _  22,22- 37,42 -10~3 
A¡  ~  69,3  10“2 


m —  PjAjCj  —  P4A4C4  —  P4A4Í4  — /  PjAj  —  p4-^4 


¿4 


69,3  10“2 


23,5 

37,42 -10“3 


435,2  m 2 


69,3  10“2 


404,5 -10~3 
37,42 -10“3 


7,49  m2 
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6.2-  La  figura  adjunta  representa  una  turbina  adiabática  de  alta  presión  en 

la  que  se  ha  hecho  una  extracción  intermedia.  Los  estados  del  vapor  y  los 
caudales  se  indican  en  la  tabla  adjunta.  Se  pide: 

1 )  Potencia  de  la  turbina. 

2)  Destrucción  de  exergía  por  unidad  de  tiempo. 

3)  Valor  de  bt  (exergía  específica  de  flujo  o  con  trasvasamiento)  para  el  va¬ 
por  en  el  estado  1,  y  su  representación  esquemática  en  (P,v),  ( T,s )  y  (h,s). 

Las  condiciones  atmosféricas  son:  Pa  =  1  atm,  Ta  =  290  K.  Se  despre¬ 
cian  las  variaciones  de  energías  cinética  y  potencial. 


Estado 

í(°C) 

P  (bar) 

m  (kg/s) 

1 

535 

80 

85 

2 

332 

40 

82 

3 

355 

48 

3 

1)  Wt=m2(hx-h2)+mi(hy-hi) 

De  la  tabla  del  vapor  recalentado: 


Estado 

h  (kJ/kg) 

s  (kj  /  kg  K) 

1 

3  378 

6,35 

2 

3  048 

6,51 

3 

3  085 

6,48 

W',=  82  •  (33  78  -  3048 )—  +  3  (3378  -  3085 )—  = 

s  kg  s  kg 


27939 kW 


2) 


Según  Gouy-Stodola: 

I  =  TaASunlv  =  Ta (m2s2  +  trijSj  -  m,*,  )=•••= 

También  podría  obtenerse  a  partir  de  un  balance  de  exergía  en  la  turbina: 

ñ\b, ,  =  m2b,  3  +  «*2^,2  +  W,  +  / 


3918  kW 
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3) 


bt\=ih\-K)-Ta{si-sa) 


Considerando  el  agua  líquida  incompresible  de  c  =  4,18J/gK,  y  que  el  origen  tomado 
para  entalpias  y  entropías  en  las  tablas  del  agua  es  0°C  en  estado  líquido  (cosa  que  se  puede  com¬ 
probar  en  las  tablas),  la  entropía  del  agua  líquida  en  el  estado  atmosférico  sería: 


,  ,  t^aq  r"»4,t8 ai  , 

h=  4,18  17 — ;í  =  —  =  — - =  4,18  ln 

kg  J273  T  J273  T 


f290 dq_ 
T 


2904,18  dT 


290 

273 


Por  tanto,  bt  i  =  (3378-4,18  17)-  290- 


(  290 ) 

kJ 

6,35-4,18  ln -  = 

1680,8  — 

(  273  J 
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6.3-  En  una  turbina  adiabática  de  vapor  de  dos  etapas,  el  vapor  entra  a  la 

turbina  a  P\  =  80  bar  y  t\  =  560°C.  La  expansión  en  la  primera  etapa  (I)  tiene 
lugar  hasta  una  presión  P2  =  9  bar,  y  con  un  rendimiento  isoentrópico 
1W=  0,91;  y  a  la  salida  de  la  segunda  etapa  (II)  se  encuentra  a  P3  =  0,06  bar, 

1  # 

y  su  volumen  específico  v'3  =  2 1,128  m  /kg.  Se  pide: 

1 )  El  aumento  de  entropía  específica  del  vapor  en  las  etapas  I  y  II. 

2)  Rendimiento  isoentrópico  en  la  etapa  II. 

3)  Trabajo  específico  de  la  turbina. 

4)  Factor  de  recalentamiento. 


1) 


Nota:  la  nomenclatura  empleada  para  los  puntos  representativos  de  los  distintos  estados  de 
vapor,  es  la  dada  en  el  diagrama  (T,s)  dibujado.  Es  posible  que,  a  priori,  no  estuvieran  correcta¬ 
mente  situados. 


l:(80bar;580°C)— >  en  (h,s),  de  Mollier  (A,  =  848  kJ  /  kg;  s,  =  1,65  kJ  /  kg  K) 
2:(9bar;  s2  =  5,  =  1,65  kJ  /  kg  K)  — >  en  ( h,s ),  de  Mollier  — >  (Aj  =  692  kJ  /  kg) 

El  rendimiento  isoentrópico  de  la  etapa  I  sería: 

ns,  =  T ^r^>hr  =  h\  - ris  1  (A|  - h2 )  =  848 - 0.9 1  •  (848 - 692)  =  706 ¥- 

h\  -h2  kg 

2':  (9  bar;  hr  =  706  kJ  /  kg)  — >  en  ( h,s ),  de  Mollier  — >  s2.  =  1,68  kJ  /  kg  K 
Etapa  I:  As¡  =  s2.  - s,  =  1,68  - 1,65  =  0,03kJ/kgK 

3': (0,06 bar;  v3,  =  21,128  m3  /  kg)— >  en  (h, s),  de  Mollier  — >  (x3-  =0,89;  hy  =  550  kJ  /  kg) 
sy  =s'+ x(s" -  s')  =  0,12  +  0,89  (2  -  0,1 2)  =  l.W/kgK 
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Etapa  II: 


Asn  =  s3,  -  s2,  =  1,8  - 1,68  =  0,12kJ/kgK  ;  AsI+n  =  As¡  +  Asn  =  0,15kJ/kgK 


3: (0,06  bar;s3  =  sr  =  1,68  kJ  /  kg  K)  — >  en  (h,s),  de  Mollier  — >  (x3  =  0,83;  h3  =515  kJ  /  kg) 


2)  Rendimiento  isoentrópico  de  la  etapa  II: 

h2,  —  hy  706  —  550 


n 


S,1I 


h2,-lh  706-515 


0,82 


3) 


Trabajo  específico  de  la  turbina: 


w. 


.  =  lh  -  lh,  =  (/?1  -  h2,)+  (h2,  -  hy )  =  142  + 1 56,4  =  290 AkJ/kg 


4)  4:  ( 0,06 bar;  s4=s1=  1,65 kJ/kg  j/íj  =  í4  =  s'  +  x4 (/'-/) 

— >  1,65  =  0,1259  +  x4  1,8604  =>  x4=0,81 
h4  =  h'  +  x4  (h"  -  h')  =  36,66  +  0,8 1  •  576,4  =  503,54 kJ/kg 
Por  tanto,  el  factor  de  recalentamiento  será: 

(/ti  -h2)+  (hT  -h3)_  (848  -  692)+  (706 - 5 15,4) 


Sr 


h¡  -  h4 


848-503 


1,006 
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6.4-  En  una  central  termoeléctrica  un  caudal  de  vapor  m  =  54  t/h  entra  en 

la  turbina  adiabática  a  P\  =  80  bar  y  t\  =  520°C,  siendo  la  presión  a  la  salida 
P 2  =  0,06  bar.  En  un  lugar  de  la  turbina  en  el  que  el  estado  del  vapor  es 
Ps  =  5  bar  y  t¡  =  200°C,  se  realiza  la  extracción  de  un  cierto  caudal  de  vapor, 
para  ser  conducido  hasta  un  precalentador,  que  es  un  intercambiador  de  mez¬ 
cla,  donde  se  mezcla  con  el  agua  de  alimentación  de  la  caldera.  Dicha  agua  de 
alimentación  ha  sido  previamente  comprimida  mediante  una  bomba  de  ren¬ 
dimiento  isoentrópico  r|s.  =  0,9  hasta  la  presión  de  5  bar,  es  decir,  hasta  la  del 
vapor  con  el  que  se  va  a  mezclar  en  el  precalentador. 

Como  consecuencia  de  las  irreversibilidades,  la  entropía  específica  del 
vapor  a  la  salida  de  la  turbina  es  1,1  veces  la  de  la  entrada,  y  la  presión  a  la 
salida  del  condensador  P2  es  el  93%  de  la  presión  a  la  entrada  P2.  Se  pide: 

1)  Exergía  específica  de  flujo  (con  trasvasamiento)  del  vapor  a  la  entrada  de 
la  turbina,  y  representarla  esquemáticamente  en  (P,v).  Determinar  tam¬ 
bién  la  variación  del  potencial  de  Gibbs  específico  entre  la  entrada  y  la 
salida  de  la  turbina. 

La  presión  y  la  temperatura  ambientales  son  Pa  =  754  torr  y 
ta  =  15°C.  Se  considerará  que  el  agua  líquida  es  incompresible  de  densi¬ 
dad  1  g/cm3  y  calor  específico  c¡  =  4,18  J/g  K. 

2)  El  caudal  de  vapor  que  ha  de  extraerse  de  la  turbina  para  que  a  la  salida 
del  precalentador  se  tenga  agua  en  estado  líquido  saturado.  Se  considera¬ 
rán  despreciables  las  pérdidas  de  carga  en  el  precalentador. 

3)  Potencia  de  la  turbina  y  destrucción  de  exergía  de  flujo  que  tiene  lugar  en 
ella  por  unidad  de  tiempo. 

4)  Caudal  de  agua  de  refrigeración  en  el  condensador  si  la  temperatura  a  la 
entrada  es  de  15°C,  y  a  la  salida  de  28°C.  Determinar  también  la  pérdida 
total  práctica  de  exergía  en  el  condensador  por  unidad  de  tiempo. 
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1)  Los  diagramas  de  flujo  y  (7»  serían: 


Nota:  las  tablas  del  agua  utilizadas  se  han  elaborado  considerando  como  estado  de  refe¬ 
rencia  el  líquido  saturado  en  las  condiciones  del  punto  triple,  es  decir,  a  la  temperatura  de  0,0 1°C 
y  a  la  presión  de  0,06  bar.  A  ese  estado  se  le  ha  atribuido  un  valor  nulo  de  la  energía  intema  y  la 
entropía.  De  ellas  se  obtiene: 

Vapor  recalentado: 


P  =  80  bar 

t(°C) 

/i  (kJ  /  kg) 

s  (kJ/kgK) 

520 

3447,7 

6,787 

P  =  5  bar 

t(°C) 

h  (kJ/kg) 

j (kJ/kg  K) 

200 

2  855 

7,059 

Agua  saturada  (líquido  +  vapor): 


P  (bar) 

í(°C) 

W  (kJ/kg) 

r  (kJ/kg) 

í'  (kJ/kgK) 

0,056 

35 

146,6 

2418 

0,505 

0,06 

36,2 

151,5 

2416 

0,521 

5 

151,9 

640,2 

2  108,5 

1,861 

1) 


btl  =  0h  ~^a )— Tfl  (*1  -•Sa)  donde  h[  -  7>441 ,1  kJ/kg;  sx  =6,787 kJ/kgK 


Cálculo  de  ha  y  sa: 

K  =ho  +  (ha-ho)=hO  =  POv  +  cl(ta-to)+(Pa-fo)v  = 

=  Pav  +  c,(ta-t0)=  10“3  —  1,013- 102  + 

760 

+  4,18(l5-0,0l)=62,76L/Ag 

sa  =  so  +  \sa  -sQ)  =  c,ln—  =  4, 18-  In - =  0,223 - 

T0  273,01  kgK 
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De  modo  que: 


6  =3447,7 -62.7 -288 -(6,787 -0,223)=  1494,5  IkJ/kg 


cuya  representación  gráfica  en  (P,v)  sería  el  área 
rayada  en  la  figura  adjunta: 

b,.\  =A+(/í--pflVi 


Cálculo  de  la  entalpia  libre  (Gibbs): 
g  =  h-Ts  => 

£l  _  £2  =  (h\  ~  ^lSl )“  ifh.  -  ^2S2  ) 
s2  =  1,1  -S)  =  7,466kJ/kgK  =  s'+x2(s"-s') 


x2  =---  =  0,89;  h2=h'+x2r  =  15,15  +  0,89-2  416  =  2  301,7  kJ  /  kg 


Por  tanto, 


g,  -  g2  =  (3447,7  -  793  •  6,787)-  (230 1,7  -  309,2  ■  7,466)  = 


\921fikJfkg 


2) 


Presión  a  la  salida  del  condensador: 


P3  =  0,93  P2  =  0,056  bar ;  A4  =  h3  +  \n/„\  =  146,6  +  0,55  =  147,1  kJ  /  kg 
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De  un  balance  de  energía  en  el  precalentador,  se  tiene: 


m 


kJ  kJ  kJ  k& 

hvh5  +  (rh  -  mv  )h4  =  mhe;dondeh6  =  640,2 — ;/j5  =  2855 — ;hA  =  147,1 — ;m  =  15— 

kg  kg  kg  s 


De  modo  que:  2855  /ñv  +  (l5-/nv)- 147,1  =  15 -640,2  => 


K  =  2,73— 
s 


3)  |lF,|  =  N  =  m(hx -h5)+(m ~KXfh  —  h2)=  m(hy -h2)-mv(hi -h2)=’--=  15,68A/1T 

Balance  de  exergía  en  la  turbina: 

mb0  =  mvbl5  +(m-mv  )bl2  +N  +  Í -+/»[(/;,  - ha )- Ta  (s,  - sa  )]  = 

'ñA(h5-ha)-Ta(s5-sa)]+{m-mv\{h2-ha)-Ta(s2 -^)]+A/  +  / 
de  donde  se  puede  despejar  / .  También  puede  calcularse,  más  sencillamente,  por  Gouy-Stodola: 
Í  =  TaASunlv  =  Ta  [m,s5  +  (m  -  m,  >2  -  /mí,  ] = •  •= 


2,613  MW 


4)  Balance  de  energía  en  el  condensador: 

Kg (hu  -f‘l)=(m-mvXh2-h3) 

hn-h¡  =  c¡{t¡¡  -t¡)=  54,34kJ/kg 
/i2  — /r3  =2  301,7  — 146,6  =  2 1 55,1  kJ  /  kg 
m-mv  =  12,27  kg/  s 


m  =  486,6  kg  /  s 


Destrucción  de  exergía  en  el  condensador: 
h  =  Ta  [(«  -  K  X*3  -  ■ *2  )+  Kg  (SII  -*/)]=  Ta 


(th  -  mv  X-S'3  -  s2  )+  m  e,  In  -K 


=  288  •  1 2,27  ■  (0,505  -  7,466)+  486,6  -  4,1 8  •  In  — 

288 


1263, 93/W 


Puesto  que  el  agua  abandona  el  condensador  con  cierto  contenido  exergético,  ya  que  su 
estado  no  es  el  atmosférico  (muerto),  también  es  pérdida  práctica  de  exergía: 


VBt.ag  =  KgKll  =  m< 


ag 


Cl(í!l  ~  ta)~  Tacl  ln~ZT 


=  486,6  -  4,1 8  -  (28  —  1 5)—  288  -  4.1 8  -  In— 
[  7  288 


V5/,/o(  -  I  +  - 


1,843  MW 
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6.5-  En  una  central  termoeléctrica,  el  vapor  a  la  salida  del  sobrecalentador 

se  encuentra  a  la  presión  P¡  =  80  bar  y  temperatura  6  =  600°C.  A  lo  largo  de 
la  tubería  de  conducción  entre  la  salida  del  sobrecalentador  y  la  entrada  de  la 
turbina,  hay  una  cesión  de  calor  al  medio  ambiente  (a  ta  =  20°C),  encontrán¬ 
dose  que  a  la  entrada  de  la  turbina  la  presión  y  la  temperatura  del  vapor  son 
P2  =  76  bar  y  t2=  560°C. 

La  turbina  funciona  con  un  rendimiento  isoentrópico  de  0,85,  y  la  pre¬ 
sión  del  vapor  a  la  salida  de  la  turbina  es  P3  =  0,056  bar.  Siendo  el  caudal  de 
vapor  m  =  25  kg  /  s,  se  pide: 

1)  Calor  por  unidad  de  masa  cedido  al  ambiente  a  través  de  la  tubería  de 
conducción,  entre  la  salida  del  sobrecalentador  y  la  entrada  de  la  turbina. 
Representar  dicho  calor  en  los  diagramas  ( T,s )  y  (P,v). 

2)  Destrucción  de  exergía  por  unidad  de  tiempo  en  el  derrame  del  vapor  a 
través  de  dicha  tubería  de  conducción. 

3)  Destrucción  de  exergía  por  unidad  de  tiempo  debida  a  la  irreversibilidad 
intema  del  derrame  en  la  tubería  de  conducción.  Se  supondrá  que  el  de¬ 
rrame  es  cuasiestático  y  que,  en  una  primera  aproximación,  podremos 
considerar  el  vapor  recalentado  con  comportamiento  de  gas  ideal. 

4)  Potencia  de  la  turbina  y  título  del  vapor  a  su  salida.  Representar  el  trabajo 
específico  de  la  turbina  en  (h,s)  y  (T.s). 

5)  Rendimiento  exergético  de  la  turbina. 


1)  De  la  tabla  del  agua  saturada  (líquido  +  vapor): 


P  (bar) 

í(°C) 

/?' (kJ/kg) 

h"  (kJ/kg) 

s'  (kJ /kg  K) 

s"  (kJ /kg  K) 

0,056 

35 

146,68 

2  565,3 

0,515 

8,353 

De  la  tabla  del  vapor  recalentado: 


Estado 

h  (kJ  /  kg) 

s  (kJ/kg) 

1(6,  Pi) 

3  642 

7,021 

2(6,6* 2) 

3545,3 

6,907 

260 


TURBINAS  DE  VAPOR 


2) 


I  =  mi;  i  =  T. 

( Gouy - 
Stodola)  L 


(s2~si)-^r- 


=  293- 


-0,114  + 


96,7 

293 


„  _  kJ 
=  63,3  — 
kg 


I  =  mi  - 


3  291,5  kW 


3)  La  destrucción  interna  de  exergía  es  debida  al  trabajo  de  rozamiento  en  el  fluido: 

£l 


r  o\wroz\  (PivdP  „  rn  Kmar  „  „  .  r,  „„„  »,ji  ,  su 

=  rj  -L-^=-rfl  —  =  -rJ  -= —  =  TaRmin-^-  =  293  - — /«—  = 

J1.2  T  Jp,  r  P  P2  18  76 


‘inl 


6,938 


tí_ 

kg 


360,78  kg 


4) 


í3j  =  s2  =6,907  =  0,505  +  x3j  •  (8,353  -0,505)=>Jt3s  =0,81 


/j3j  =  146,68  +  0,8 1  ■  (2565,3  - 146,68)  =  21 05,7  kJ/kg 
El  rendimiento  isoentrópico  de  la  turbina  será: 


^21^0,85  =  - 


k-2  ^3s 


3545,3-2105,7 


A,  =2  32 1,7— 
*  kg 


De  modo  que: 


K I  =  h2  -  =  1223,6  —\w,  I  =  m(h2  -  A3 )  =  52  1223,6  —  = 

%  1  1  s  ¿g 


63.6M1T 


Título  a  la  salida:  2221,7  =  146,68  +  x3 (2565,3 - 146, 68)=>  x3=0,90 
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5) 


s3  =  0,505  +  0,9  •  (8,353  -  0,505)=  7,568  kJ/kg  K 
btx  -  bt  3  =(h2-hi)-  Ta (j2  -  %  )  =>  •  •=  1417,27  kJ/kg 
Balance  de  exergías  en  la  turbina:  bl  2  =  w,  +  b,3  +  i 


Definiendo  como  rendimiento  exergético: 


w, 


1 223,6 


bt  2  -bt  i  1417,27 


0,86 


_  x  b,¿  i  _ _ i 

b,x  ~  b,  3  b,  2  —  b,  3 


También  puede  definirse: 

,  _  exergía  obtenida  _  w,  +  bl  3  _  b,  2  -  /  _  i 
a  exergía  aportada  bt  2  bl  2  bt  l 


En  cualquier  caso,  si  la  turbina  funcionara  reversiblemente,  ambos  valores  del  rendimiento 
exergético  serian  la  unidad,  ya  que  i  =  0. 

También  podría  definirse  rendimiento  exergético  práctico,  considerando  la  exergía  total 
perdida  como  suma  de  la  destruida  por  irreversibilidad  más  la  contenida  en  el  vapor  que  sale  de 
la  turbina,  caso  de  que  ésta  no  se  aprovechara  posteriormente: 


I  ex,prací 


W, 


/,2 


b',2-bq-i_l  bl2  +  i 


1,2 


<ne 


1,2 
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6.6-  En  una  instalación  de  cogeneración,  la  bomba  de  agua  que  alimenta  la 

caldera  es  accionada  por  una  turbina  de  vapor,  según  se  muestra  en  la  figura. 
El  agua  entra  en  la  bomba  en  condiciones  ambientales,  y  es  bombeada  hasta 
10  atm,  pasando  por  la  caldera,  donde  se  convierte  en  vapor  a  400°C.  El  va¬ 
por  se  expansiona  en  la  turbina  hasta  la  presión  de  3  atm,  siendo  utilizado 
posteriormente  en  diferentes  procesos  de  fábrica.  Una  parte  del  trabajo  pro¬ 
ducido  en  la  turbina  se  usa  para  mover  la  bomba,  y  el  resto  mueve  un  alterna¬ 
dor. 

En  la  caldera  se  queman  500kg/h  de  un  fúel  cuya  exergía  es  de 
9  000  kcal/kg.  Con  los  datos  adjuntos,  se  pide: 

1 )  Potencia  eléctrica  generada  en  el  alternador. 

2)  Exergía  destruida  en  la  caldera  y  rendimiento  exergético  de  la  misma. 

3)  Exergía  perdida  en  la  instalación  y  rendimiento  exergético  global  de  la 
misma. 

Datos:  Pa=  1  atm;  Pfl=17°C;  rendimiento  global  de  la  bomba 
r\B  =  0,6;  rendimiento  isoentrópico  de  la  turbina  r|s  =  0,7;  rendimiento  mecá¬ 
nico  turbina-alternador  r)m  =  0,9;  rendimiento  eléctrico  del  alternador 
r|e  =  0,75;  densidad  del  agua  líquida  a  17°C,  p  =  0,952  kg/1;  caudal  de  vapor 
a  proceso,  7  t/h. 


Caldera 

3 

•  i 

_ 

- 1  h-- 

T 

1 

_ 

4  « 

>  vapor  a^proceso 

1) 


W’fl 


=  -  f  2  vdP  =  v(P,  -  P2 )  -  •  •=  -0.228  —^-.j WB I  = 
Jfl  kp  1  1 


kcal  u  i  0,228  •  7000  _ kcal 


kg  1  " 1  0,6 

De  las  tablas  (o  diagramas)  correspondientes,  se  obtienen  los  valores: 


=  2660- 


,  _on  kcal  kcal 

n,  =  780— — ;  s3  =  s4s  =  1,782- 


kg 


kg  K  ’ 


*..  =  708JSL;  0,7  -ü 


kc¿il 

h4  =  730— — ;  s4  =  1,83 
kg 


kg 

kcal 

kgK 


A3-A4 


w,  =hj-h4  =50-^-,^  =(50 -7000 -2660)- 0,9  0,95  = 

% 


296975 


kcal 
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2)  Balance  de  exergías: 

mcbc  +magbt2  =magbt3+Íc^>Íc  =  500 -9000- 7000  {bt3 - bt2 ) 

siendo:  ¿>, 3  —  ¿>, 2  =  (780-17)-290- (l,782-í2),  donde  s2  =  cag  ln—  =  0,06 

kccil  ■  kcsl 

de  modo  que:  bl3-bt2  =•••  =  263,6 -  =>  /=•••=  2654 - 

kg  _ h _ 

Rendimiento  exergético  de  la  caldera: 

_  <  ib,3  -  b,,i )  _  7000  ■  263,6  _  r^-r- j-| 
lex  mcbc  500-9000  — 


3) 


Balance  de  exergías: 

mcbc  =  We  +  mvbtv  +  í;  donde  btv  =  (710-17)-290- (l,83-0,06)  =  200kcal/kg 
De  modo  que:  /  =  •••  =  2  802  546  kcal/  h 


Rendimiento  exergético:  r\ex 


We  +  niyb,v 

mb, 
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6.7-  En  una  turbina  adiabática  de  vapor,  el  vapor  procedente  de  la  caldera 

entra  en  la  turbina  a  20  bar  y  550°C,  saliendo  de  la  misma  a  la  presión  del 
condensador  de  0,1  bar  y  con  título  x  =  0,99. 

La  turbina  mueve  un  alternador  cuyo  rendimiento  eléctrico  es 
r)e  =  0,9,  siendo  su  rendimiento  mecánico  en  la  transmisión  r\mec  =  0,8.  Se  pi¬ 
de: 

1)  Calcular  el  rendimiento  isoentrópico  de  la  turbina  y  el  flujo  másico  de 
vapor  m\  si  la  potencia  eléctrica  producida  es  de  1  MW,  así  como  la 
exergía  destruida,  en  kW. 

2)  En  la  conducción  del  vapor  que  alimenta  a  la  turbina  se  produce  un  orifi¬ 
cio  (se  ha  saltado  un  tapón  roscado  que  existe  en  ella  para  la  introducción 
ocasional  de  una  sonda  de  medida),  y  la  potencia  eléctrica  obtenida  dis¬ 
minuye  un  10%.  Se  admite  que  dicho  orificio,  por  el  que  se  produce  la 
fuga  parcial  del  vapor  que  alimenta  a  la  turbina,  se  comporta  como  una 
tobera  adiabática  muy  irreversible,  de  rendimiento  isoentrópico  0,5.  Cal¬ 
cular: 

a)  El  diámetro  del  orificio  por  el  que  se  produce  la  fuga  de  vapor. 

b)  Destrucción  de  exergía  que  se  produce  como  consecuencia  de  todas 
las  irreversibilidades. 
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1)  El  diagrama  esquemático  ( )  de  los  procesos  sería: 


Utilizaremos  convenientemente  el  diagrama  de  Mollier.  Con  los  datos  del  enunciado,  mar¬ 
camos  en  el  diagrama  1(20  bar,  550°C)  y  2(0,1  bar, *2  =  0,99).  A  continuación  se  marcan  los  pun¬ 
tos  2s  y  3s  por  corte  de  la  isoentrópica  de  1  con  las  isóbaras  de  1  bar  y  0,1  bar.  Igualmente  se 
marca  el  punto  3  como  intersección  de  la  isóbara  de  1  bar  y  la  isoentálpica  (hi+h}s)/2,  ya  que, 
según  el  enunciado,  el  rendimiento  isoentrópico  en  la  “tobera"  es: 


i,5  =  ü 


De  los  puntos  marcados  se  leen  los  siguientes  valores: 

=3578;  A2j=2405;  h2  =  2560 


De  estos  tres  valores  se  obtiene  el  rendimiento  isoentrópico  de  la  turbina: 


3578-2  560 
”  3578-2  405 


0,87 


Se  leen  igualmente  sobre  el  diagrama  los  valores: 

i,  =  s2s  =  s3s  =  7,57 ;  s2  =  8,08  =>  As  =  s2-s¡  =  0,5 1 
Trabajo  específico  de  la  turbina: 

=  /j,  -/i2  =1018  kJ/kg  =>  we  =  wt  qe  qmec  =  1 018  0,9  0,8  =  733  kJ  /  kg 

Por  tanto:  W  =  1  000  kW  =  m,  733—  =>  ró,  =  1,3643—  = 

kg  s 


4915,5— 

h 


Según  Gouy-Stodola:  /  =  TaASuniv  =  Tamx(s2  -s,)  =  --= 


208,74 kW 


2)  Si  la  potencia  disminuye  un  10%,  permaneciendo  constantes  el  resto  de  parámetros  (no  se 

dan  datos  para  suponer  otra  cosa),  es  que  existe  una  fuga  de  vapor  del  10%  de 
/h,  -  0,1 3643  kg  /  s . 

Del  diagrama  obtenemos:  /i3,  =  2  760;  de  [1]  obtenemos:  hi  =  3  170;  y  en  el  diagrama,  por 
intersección  de  la  isoentálpica  h-¡  y  la  isóbara  de  1  bar,  se  lee  t2  ~  350°C. 
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En  la  tabla  de  vapor  recalentado  (para  mayor  precisión)  obtenemos: 

V3(lbar,350“C)  ~  2,871  m  /  kg 


(De  no  haber  dispuesto  de  la  tabla  y  no  leerse  con  claridad  el  diagrama  de  Mollier,  po¬ 
dríamos  haber  supuesto  el  comportamiento  del  vapor  recalentado  en  3  como  gas  ideal,  en  cuyo 
caso  habríamos  obtenido: 


1 

- V3 

1,013 


0,082 

18 


•623 


v3  =  2,875-^- 

kg 


como  se  ve,  muy  aproximado  al  obtenido  en  la  tabla.) 


El  esquema  de  la  “tobera”  sería: 

[= 


] 


] 

] 


Balance  de  energía  en  la  “tobera”: 

h,  +  — c.2  =  fu,  +— c_2  =>  -c2  =  h. -h2  =3  578-3170  =  408  =>  c  =900— 
'  2  e  3  2  1  «v=o)  2  1  1  3  1  s 


Fuga  de  vapor  por  unidad  de  tiempo: 


0, 1 3643—  =  ——cs 
s  v. 


r- 1 1,7  mm 


3)  ílo!  =  Ta  [0, 9  •  t ñ, {s2  -  í,  )+  0,1  •  /h,  (s3  -  5, )] 

Del  diagrama  de  Mollier  o,  mejor,  de  la  tabla  del  vapor  recalentado,  se  obtiene 
s2  =  8,381  kJ/kg  K.  Definitivamente  se  obtiene: 

ílol=  230  kW 
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6.8-  En  una  central  térmica  hay  instalada  una  turbina  de  vapor  acoplada  a 

un  alternador  que  produce  20  000  kW.  El  vapor  entra  a  la  turbina  en 
1(50  bar,  500°C).  En  la  turbina  se  hacen  dos  extracciones  de  vapor:  la  prime¬ 
ra,  de  36  t/h,  para  usar  en  otros  procesos  industriales,  a  10  bar;  la  segunda, 
para  calefacción  y  usos  sanitarios,  de  18  t/h,  a  1,2  bar.  La  presión  en  el  con¬ 
densador  es  de  0,04  bar. 

La  turbina  funciona  con  un  rendimiento  isoentrópico  rp  =  0,8  cons¬ 
tante  a  lo  largo  de  toda  la  expansión  adiabática.  El  rendimiento  mecánico  de 
la  transmisión  es  r\m  =  0,9;  y  el  rendimiento  eléctrico  del  alternador  es 
r\e  =  0,95.  Se  pide: 

1)  Calcular  el  gasto  de  vapor  en  t/h.  ¿Cuáles  son  las  temperaturas  del  vapor 
en  las  extracciones,  y  cuál  el  título  X4  en  el  condensador? 

2)  Exergía  destruida  en  la  turbina  por  unidad  de  tiempo.  Ta  =  300  K. 

3)  Rendimiento  exergético  de  la  turbina  (exergía  total  obtenida  entre  exer¬ 
gía  aportada). 

4)  Factor  de  recalentamiento. 

El  agua  líquida  entre  273  K  y  300  K  se  considerará  incompresible  de 
c  =  4,19  J/g  K  =  cte. 

Utilizar  el  diagrama  de  Mollier. 


1)  El  diagrama  esquemático  del  proceso  en  (h,s)  es  el  siguiente.  Las  unidades  empleadas 

serán  las  que  aparecen  en  él.  (Naturalmente,  las  lecturas  se  hacen  con  la  aproximación  posible.) 
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Con  P\  y  t]  se  fija  1  en  el  diagrama  y  se  leen  los  valores: 

/ij=  3430;  h2s  =  2970;  s,  =  s2s  =  7;  /ja  =  2100 


Del  rendimiento  isoentrópico: 

}\—h2  3430—/?-, 


0,8  = 


/?,  -  /?2s  3430-2  970 


h2  =  3  062 


Con  P2  y  /?2  se  fija  2  en  el  diagrama  y  se  leen  los  valores: 

/?3s  =  2  620;  f2  =  305°  C ;  s2  =  s2s  =  7,125 


Del  rendimiento  isoentrópico: 

/?-,  —  /?3  3  062  —  /?3 


0,8: 


/?2-/?3j  3062-2  620 


/?3  =  2  708 


Con  P3  y  /?3  se  fija  3  en  el  diagrama  y  se  leen  los  valores: 

h4s=  2  220;  s3  =  7,34  =  s4j ;  f3  =  U7°C 

Del  rendimiento  isoentrópico: 


0, 8  = 


/?4  =  2  317 


/?3  - 

Con  C4  y  /?4  se  fija  4  en  el  diagrama  y  se  leen  los  valores: 


s4  =7,72;  r4  =29°C;  x4  =  0,9 


Balance  de  energía: 


lílj  (/?1  —  /?2  )  +  0?í|  —  ???2  X^2  —  /*3  )  +  (??í|  —  ???T  —  ???3  X^3  —  /?4  )  =  ^  =  Wj 

tfnfle 

siendo:  ?i?,  =  36  t  /  h  =  10  kg / s ;  ?i?3  =  18  t  /  h  =  5  kg/ s ;  VC  =  20000kW 

Sustituyendo: 

20000 


?;'?!  ■  368  +  (;;'?!  - 10)-  354  +  (?;'?!  - 15)-  391  = 


0,9  0,95 


?;?,  =29,6  — =  106- 
_ s _ h 


2) 


i  =  T<ASimiv  ;A Suniv  =  /i?,  (j2  -  íi  )  +  («i  -  w2  Xí3  -  í2  )+  ('«i  -  "0  -  "h  X‘?4  -  ^3 ) 


Sustituyendo  valores: 


/  =  4008,36  kW 


3)  Balance  de  exergía:  Bn  =  Bt  2  +  Bl2  +  Bt  4  +  Wt  +  I 

El  rendimiento  exergético  pedido  sería: 


_  B,.2  +  Bi,3  +  BiA+Wt  _  Bt,\  ~  1  =  | _ [ 

'eX  D  D  D 

1  "f,l  "í, 

4.i  =  '«A.  Ai  =  (/!i  -  -  ía) 


[1J 
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donde  /?,  =  3  430 ;  h=  cta  =  4,19-27  =  113,13 ;  j.=7;  s  =  4,191n  —  = 

i  cici  i  c/  273 

valores  que  sustituidos  en  [1J  dan:  BlA  =  39  341  kW 

4  008,36 


Por  tanto: 


n,v  =  i-- 


39  341 


0,898 


4) 


f  _  ( h\  ~  K)+  ( hi  ~  K)+  fe  -  K )  _ 
Qh-ha) 


(3430-2970)+  (3062  -  2620)+  (2708  -  2220) 
(3430-2100) 


1,045 


0,3951 
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CAPITULO  Vil 

Máquinas  Térmicas  de  Vapor. 
Ciclos  de  Potencia. 
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7.  Problemas  Relativos  a: 

Máquinas  Térmicas  de  Vapor.  Ciclos  de  Potencia. 


7.1-  Una  turbina  de  70000kW  recibe  el  vapor  recalentado  de  una  caldera  a 

63  kp  /  cm  ,  siendo  su  entalpia  específica  806  kcal  /  kg.  La  expansión  adiabá- 

tica  en  la  turbina  hasta  la  presión  del  condensador,  de  0,0345  kg  /  cm  ,  se  rea¬ 
liza  con  un  rendimiento  isoentrópico  del  80%.  Se  pide: 

1 )  Trabajo  específico  de  la  turbina. 

2)  Gasto  de  vapor  en  kg  /  s. 

3)  Título  de  vapor  a  la  salida  de  la  turbina  y  calor  extraído  en  el  condensa¬ 
dor. 

4)  Gasto  de  agua  de  refrigeración  en  el  condensador,  suponiendo  que  su 
temperatura  aumenta  en  5,5°C. 

5)  Si  el  vapor  sigue  un  ciclo  de  Rankine,  calcular  la  potencia  consumida  por 
la  bomba  de  alimentación  de  la  caldera,  el  calor  cedido  y  el  rendimiento 
térmico  de  la  planta. 

6)  Si  el  combustible  cuesta  0,7  pts/kg  y  tiene  un  poder  calorífico  de 
8  400  kcal  /  kg,  cuál  es  el  costo  del  combustible  por  kW-h. 
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1)  El  diagrama  termodinámico  de  la  turbina  tendría  la  forma: 


Buscando  en  el  diagrama  de  Mollier  el  estado  que,  a  la  presión  del  condensador,  tiene  una 
entropía  S2  =  s i,  se  lee:  hj  =  487  kcal  /  kg.  Por  tanto: 

wl=r¡s(hi-h2)=  0,8  •  (806  -  487)  = 


255,2kcal/kg 


2) 


así  que: 


=  — — —  =  0$=>h2.  =/z,  -0,8  (A,  -h2)=55\^^~ 


\w\  =  Nt=m(hx-h2.)  = 


1  \0AkW 
255,2 -4,1 8kJ/kg 


3)  A  la  presión  de  0,0345  kp  /  cm2,  el  vapor  que  sale  de  la  turbina  es  vapor  húmedo,  ya  que 

h'  <fi2  <h Calculemos  su  título: 

h2.-h'  551-25,1 


*2 


h"-h' 


566 


0,9 

Qc 

=  m(fi2r-  h')  -  65,6  •  527,4  = 

34597, 4kcal/s 

4) 


| Qc |  =  ™ag  (h„  -h¡  )=  magc, (i t„  - 1,  )^>mag  = 


34597,4 


ag  515 


6290— 

s 


5) 


=  Vií>  =  1 0->  üi .  (63  -  0.0345  )X .  !^L  =  6ll0.6± 

kg  cm  m  kp  kg 


=  =  w|w¿,|  =  |  97,15  kcal/s  |;  Q  =  N,-Nb+ 1¿.|  =  |  51300,2  kcal/s 


Rendimiento  térmico  de  la  planta:  ?/,  =  (N,  -Nb)/Q  =  I  0,32 


6) 


pts  1  kg  1  kcal  3  600  kJ 
’  kg  8  400  kcal  4,18  J  1  kW  h 


0,072 


pts 

kWh 
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7.2-  Una  planta  de  turbina  de  vapor  funciona  según  un  ciclo  teórico  de 

Rankine  mejorado  con  recalentamiento  intermedio,  siendo  la  presión  de  la 
caldera  100  bar  y  la  del  condensador  0,03  bar.  El  vapor  sale  del  grupo  de  la 
caldera  recalentado  a  500°C  (estado  3),  y  se  expansiona  adiabáticamente  en  la 
turbina  de  A.P.  hasta  alcanzar  el  estado  de  vapor  saturado  (estado  4),  a  la  pre¬ 
sión  de  10  bar.  Nuevamente  es  recalentado  isobáricamente  hasta  500°C  (esta¬ 
do  5),  y  a  continuación  entra  en  la  turbina  de  B.P.,  donde  se  expansiona  adia¬ 
báticamente  hasta  la  presión  del  condensador,  encontrándose  a  la  salida  de  la 
turbina  un  vapor  húmedo  de  título  x  =  0,9  (estado  6).  A  la  salida  del  conden¬ 
sador,  el  agua  se  encuentra  en  estado  de  líquido  saturado  (estado  1),  y  a  con¬ 
tinuación,  mediante  una  bomba  de  alimentación,  se  comprime  adiabática¬ 
mente  hasta  la  presión  de  la  caldera  (estado  2).  Se  pide: 

1)  Calor  cedido  en  la  caldera  por  kg  de  agua  y  trabajo  específico  obtenido 
en  la  turbina.  Representar  dicho  trabajo  y  el  de  la  bomba  en  un  diagrama 

(P,v). 

2)  Calor  cedido  al  agua  de  refrigeración  en  el  condensador  por  kg  de  agua,  y 
rendimiento  térmico  del  ciclo. 

3)  Caudal  de  vapor  que  debe  circular  para  que  la  potencia  de  la  planta  sea 
de  20  MW. 

Se  desprecian  variaciones  de  energías  cinética  y  potencial. 
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1)  De  la  tabla  del  vapor  recalentado: 


P  (bar) 

t(°C) 

h  (kJ  /kg) 

10 

500 

3478 

20 

500 

3  373 

De  la  tabla  del  vapor  húmedo: 


P  (bar) 

t  (°C) 

v'  (m3/kg) 

h'  (kJ/kg) 

ri kJ/kg) 

0,03 

25 

0,001003 

104,8 

2441,9 

10 

180 

763,2 

2014,8 

Balance  de  energía  en  la  caldera: 


q  =  (h3  -  h2)+  (h5  -hA)=  (3373 - 1 14,82)+  (3478 - 2778)  =  3958,2  kJ/kg 
Trabajo  específico  del  grupo  de  turbinas: 


w,  =  (/?3  -  /?4 )  +  (/?5  -  /;6 )  =  (3373  -  2778 )  +  (347 8  -  23 1 2,5 )  =  YllQ,5kJ/kg 


2) 


Balance  de  energía  en  el  conjunto: 

q  +  qü  =  w,+wh  =  (h3  -  h2)+  (h5  -  h4)+  -  hb) 

El  trabajo  de  la  bomba  será,  considerando  el  agua  líquida  incompresible: 

wb  =  -  f />2  vdP  =  -v(P2  -  /j )  =  - 1 ,0 1 3  ■  1 0“3  -  (l  00  -  0,03)  ■  1 0“2  =  - 1 0,03  kJ/kg  =  (ú,  -/¡2) 

Jp,  ~ 

Trabajo  específico  neto  del  grupo: 

w,  +  wv  =  1  770,5  - 10,03  =  1 760,47  kJ  /  kg 


q0  =  w,  +  w„  -  q  =  1 770,5  - 10,03 -  3  558,2  =  -2  917,7  kJ  /  kg 


Rendimiento  térmico: 


h,  = 


1 760,47 
3958,2 


0,445 


3) 


N  =  m(wt  +  w b  )=>ih  = 


20  •  10^3 
1760,47 
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7.3-  El  ciclo  de  comparación  de  una  planta  de  vapor  de  agua  es  un  ciclo  de 

Rankine,  siendo  0,06  bar  la  presión  del  condensador,  y  80  bar  la  de  la  caldera. 

El  vapor  a  la  salida  del  grupo  de  caldera  se  encuentra  a  520°C.  Se  pide: 

1)  Temperaturas  termodinámicas  medias  de  absorción  y  cesión  de  calor,  y 
rendimiento  térmico  del  ciclo. 

2)  Caudal  que  debe  circular  si  la  potencia  neta  de  la  planta  ha  de  ser 
100  MW. 

3)  Rendimientos  exergéticos  de  la  turbina  y  del  ciclo. 

4)  Relación  de  trabajos. 

Consideremos  ahora  que  en  el  ciclo  anteriormente  descrito  intervienen 

ciertas  irreversibilidades  en  la  turbina,  que  funciona  ahora  con  un  rendimiento 

isoentrópico  =  0,9.  Se  pide: 

5)  Nuevo  rendimiento  térmico  del  ciclo,  comparándolo  con  el  del  ciclo  re¬ 
versible. 

6)  Destrucción  de  exergía  en  la  turbina  por  unidad  de  masa,  representándola 
en  un  diagrama  (7».  Comparar  dicha  exergía  destruida  con  el  trabajo 
perdido. 

7)  Nuevo  rendimiento  exergético  del  ciclo. 

Temperatura  atmosférica:  Ta  =  290  K. 


1) 


El  diagrama  de  comparación  (7»  del  ciclo  sería: 


De  la  tabla  del  vapor  húmedo  (equilibrio  líquido  +  vapor): 


P(bar) 

t(°C) 

W  (kJ/kg) 

h"  (kJ/kg) 

s'  (kJ/kg  K) 

s"  (kJ/kg  K) 

0,06 

36,2 

151,5 

2  567 

0,520 

8,330 

T 2,3  _ 

*  m 


í  Tds 

J2.3 

p 

525,16/: 


•'T’m'1  ~Tq  — 


309.2A: 
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Rendimiento  térmico: 


'1,  =  i  - 


-.2,3 


0,411 


2)  De  la  tabla  de  vapor  recalentado  obtenemos:  h3  =  3  447  kJ/kg;  s2  =  6,780  kJ/kg  K. 

3  3 

Considerando  el  agua  líquida  incompresible  de  v  =  10 "  m  /kg: 

h2  - lh  =  | xvb |  =  v(P2 -Pí)  =  lo'3  •  (80 - 0,06 •  10~2 )  =  8  kJ/kg 
h2  =  /?,  +  v(P2  -Pi)=  h'36rc  +\wb\  =  159,5  kJ/kg 
w=wt- \wb\  =  (h3-h4)~  {h2  -  /?,  ),\s-4  =  s3  =  6,780  =  s'36rc  +  x4(s"~  s')36  rc 
=>x4  =  0,80  — >  hA  =  h'36  2„c+x4r  =  2083,9  — >  w=  ■■■  =  1355,1  kJ  /  kg 


De  modo  que: 


Iwl  •  105 

73,79— 

1  1355,1 

s 

3)  Si  la  turbina  funciona  reversiblemente,  sabemos  de  antemano  que  su  rendimiento  exergéti- 

co  será  la  unidad.  Comprobémoslo. 

Balance  de  exergías  en  la  turbina:  bt3  =  wt+bl4+i,  siendo  i  =  Ta(s4  -  s3 ) . 

Definiendo  el  rendimiento  exergético: 

w.  k.  t  k.  a  i 


n 


ex(T)  ■ 


k,3  -  b,A  kt3  -  ktA 


=  1-- 


b,3-b,A 


=  1  ya  que  s3  =  s4  =>  i  =  0 


De  igual  modo,  para  el  ciclo  completo: 

_  wt-\wb\  +  iptA-ba)  _  (h3-h4)-(h2-lh)+(h4-/h)-Ta(s4-Sl) 


Pexf  C ) 
ya  que  S4-S1  =  s3 - s3. 


kt,3-k,2  (>h-h2)-Ta(s3-s2) 


4) 


_  w,-\wb\_l  IWí 


h\  _  |  k2  /?!  _  J 


8 


w, 


w, 


h3  -  h4  1 363,1 


0,994 


5) 


r),  =  w',-\wb\  =  0,9 -w,  -\wb 


0,37  <  B/,reV  =  0,41 
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6) 


En  este  caso,  la  exergía  específica  destruida,  según  Gouy-Stodola,  es:  i  -  T 


W ,  -  0,9  w,  =h3  -  hx  =>hv  -■  •  ■=  2220,2  kJ/kg  =  (h'  +  x4r)36  r¡ 


=>*>  = 


36,2"C  4' 


Í4-  =s'  +  x4.  ( s "  -  s')  =  0,52  +  0,85  ■  (0,33  -  0,52)  =  7,16  kJ/kg  K 


De  modo  que:  i  =  Ta{sv -s3)=  290  (7,16-6,78)=  \\0,2kJ/kg 


w,  -  w't  =  trabajo  perdido  =  w,  -  0,9  •  w,  =  0,1  •  w,  = 


136,31  kJ/kg 


7) 


ex(C) 


w'-\wb\  +  b‘ ’tA-blA  w,-\wh\  +  b,A-blt -i  ^ _ i_ 


b/j  b¡2 


b¡3  bl2 


b¡3  b,2 


b,  3  -  b,  2  =  (3447  - 1 59,5)-  290  ■  (0,78  -  0,52)  =  1472  kJ/kg 


Con  lo  que: 


O'ezíC)  - 1 


110,2 

1 472,1 


0,92 


0,85 
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7.4-  Una  fuente  térmica  consiste  en  vapor  de  agua  saturado  que  se  conden¬ 

sa  a  260°C.  Esta  fuente  calienta  He,  que  se  supone  gas  perfecto  monoatómico, 
desde  350°C  hasta  500°C,  a  presión  constante.  A  continuación,  el  He  experi¬ 
menta  una  expansión  adiabática,  hasta  300°C,  con  un  incremento  en  su  entro¬ 
pía  de  0,1  cal/g  K.  Seguidamente  el  He  cede  calor  isotérmicamente  a  un  su¬ 
midero  en  el  que  se  vaporiza  amoníaco  saturado  a  temperatura  constante  de 
4,4°C,  hasta  que  la  entropía  del  He  vuelve  a  ser  la  inicial.  Una  compresión 
adiabática  reversible  completa  la  transformación  cíclica  en  el  He.  Se  pide: 

1)  Dibujar  un  posible  esquema  de  la  instalación,  así  como  el  ciclo  descrito 
por  el  He  en  (P,v)  y  ( T,s ). 

2)  Potencia  de  la  instalación  en  kW  y  rendimiento  ténnico  global. 

3)  kg  de  agua  condensada  y  NH3  vaporizado  por  hora  de  funcionamiento. 

4)  Exergía  destruida  en  kW. 

5)  Representar  esquemáticamente  en  (7»  el  trabajo  producido  por  ciclo  y 
la  exergía  destruida  en  la  expansión  adiabática. 

Datos:  m^e  =  100  kg/h;  M/,e  =  4;  Ta  =  300  K. 


1) 


11 


Agua 


(260«C;Jf,;) 

1(350K) 


"W/í 


vw 


_ ¿ 


e 


4  (300K) 
(4,4-C) III 


I  ( 260aC ;  X,) 


2 ( 500K ) 


-3- 


— # 

e  NHa  TS1 


*  ^ 

/ 

—  ,  L 


(300K) 
IV (4,42C) 
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2) 


Según  el  enunciado, 


s3—s2  =  0,1  cal  /  g  K  =  0,4  cal  /  mol  K  =  51n  —  -  2-ln  —  =>  -^-  =  4,38 

3  “  T2  P2  (a=4)  P3 


330  P  P 

Y  entre  4  y  1:  s, -j,  =  0  =  5-ln  —  -2-ln-¡-  =>  -A- =  1,47 

1  4  300  P4  P4 

De  [1]  y  [2]:  ^  =  0,34 

El  calor  específico  intercambiado  en  la  isoterma  será: 

q34  =  RTl  nA  =  -655^í-;  Q34  =  mHeq34  =  -16  375^- 
/’  mol  h 

Igualmente: 

ql2  =  cp (T2  -Ti  )  =  5- (500 - 350)  =  750 cal/mol ;Q\  2  =18750 kcal/h 


Por  tanto,  la  potencia  de  la  instalación  será: 


W  =  <2, 2  +  <23 4  =  2  375  kcal  /  h  =  2,76  kW 
El  rendimiento  térmico  correspondiente  será: 


W  2  375 
0,  =-—  =  ■ 


Q]2  18  750 


0,13 


[1J 

[2J 


3) 


De  las  tablas  correspondientes  se  obtienen  las  entalpias  de  vaporización  necesarias: 


'//2O(160°C) 


■  396,8  kcal  /  kg ;  r. 


NH3(4.4°C)  ' 


:  297,6  kcal /kg 


De  modo  que: 


m 


H20(condensada) 


18  750 
396,8 


47,25  — 
h 


m, 


NH^  {evaporado ) 


16  375 
297,6 


55,02— 

h 


4)  Según  Gouy-Stodola:  I  =  TaAStmiv ,  siendo  A Suniv  el  correspondiente  a  las  fuentes  térmicas 

únicamente,  ya  que  el  incremento  de  entropía  del  He,  en  su  transformación  cíclica,  es  nulo: 


7  =  300- 


16375  18750 
277,4  533 


=  7155,61 


kcal 

h 


8,3 \kW 


5)  En  el  diagrama  ( T,s )  representado: 

wc  =  Área(  1  -  2 -  3s  -  4)  —  Área( 3s  -  3  -  A  -  B)  =  ^  q¡ ; 
suponiendo  que  en  el  diagrama  construido  se  ha  tomado  0  K  como  origen  de  T. 
Igualmente:  i2  3  =  Ta  (,v3  -  ,v2 )  =  Área( 3s  -  3  -  A  -  B) 
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7.5-  La  figura  representa  el  esquema  de  funcionamiento  de  una  instalación 

de  gas  y  agua. 

Por  el  circuito  1-2-3-4-5  circula  aire  que,  para  mayor  sencillez,  se 
considerará  gas  perfecto  de  y  =  1 ,4  y  cp=  1 ,004  kJ  /  kg  K. 

Por  el  circuito  6-7-8-9-10-11-12  circula  agua,  líquido  o  vapor  según 
los  estados  definidos. 

Compresor  (C),  turbina  de  gas  (TG),  turbinas  de  vapor  (TAP  y  TBP) 
y  bomba  (B)  funcionan  isoentrópicamente.  El  intercambiador  de  calor  (I)  está 
térmicamente  aislado  del  exterior.  El  trabajo  de  la  bomba  B  se  considerará 
despreciable,  así  como  las  variaciones  de  energía  cinética. 

Datos  para  el  aire:  P\  -  Pa  =  1  bar  =  P\  =  P5;  ti  =  ta-20°C ; 
P2  =  7  bar  =  Pf,  h  =  800°C;  t5  =  40°C. 

Datos  para  el  agua:  te  =  600°C  =  fa  Pe  =  120  bar  =  P\\  =  P\2; 
P2  =  7*8  -  30  bar;  Pg  =  0,03  bar  =  Pío;  en  los  estados  10  y  12  el  agua  es  líqui¬ 
do  saturado. 

Se  pide: 

1 )  Diagrama  esquemático  ( T,s )  para  el  aire  y  para  el  agua. 

2)  Relación  entre  los  flujos  másicos  de  aire  y  de  agua. 

3)  Rendimiento  térmico  global  de  la  instalación. 

4)  Exergía  destruida  en  el  intercambiador  I  por  kg  de  vapor  circulante. 
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1)  El  diagrama  (T,s)  esquemático  de  la  instalación  sería  el  de  la  siguiente  figura.  En  un 

diagrama  real,  10=11,  ya  que  el  líquido  es  prácticamente  incompresible  y  por  tanto  la  compre¬ 
sión  isoentrópica  que  tiene  lugar  en  la  bomba  sería  isoterma. 


Vamos  a  obtener  los  parámetros  necesarios  para  definir  cada  vértice  de  los  ciclos. 


Aire: 


T2  =  293-7  M  =510,9 K;  T4  =1073- 


293 

510,9 


=  615,36  K 


Agua: 


kJ 

kg' 


h6  =  3603  — ;  s6  =  6,803 


kJ 

kgK 


-=s  7 


7: 


kJ 

S7  =  s6  =>/?7  =  3165  —  ;t1  =  370°  C  -8  ; 
kg 


kJ  kí 

So  =7,506 - =  s9;ho  =3682  — 

8  kgK  9  8  kg 


9: 


V  =  0,3532 


kJ 

kgK' 


;s"  =  8,5785 


kJ 


En  el  punto  9:  x9  =  ^  ^=0,87 


kgK 
fu  -  h' 


kJ 

ti  =  1 00,63  —  =  hw ;  h"  =  2545 


kg 


h"-h' 


h9  =2137  — 
kg 


kJ 

kg 


JO.Olbar 


En  10: 


kJ 


kJ 


=  0,3532-— ;  hw  =  /),,=  100,63— 


kgK 


kg 


kJ 


kJ 


En  12:  tn  —  ísa/(i20bar)  —  326,6  C ;  hn  —  h  120bar  ~  1 493  ;  í12  —  s  120bar  ~  3,5 

kg  kgK 


2) 


Para  calcular  m  =  ma¡re/magua  hacemos  un  balance  de  energía  en  I  por  kg  de  agua: 


m 


(h4  h5)—hn  h\  |  ~  /?| 2  h] 


10“ 


>m  = 


k\2  K)  . 

cp  (^4  -  ^5  ) 


4,59 


kgaire 

kgagua 
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3) 


£w 


(hb  -  /t7 )+  fe  -  h9 )+  m[(h3  -h4)~  (h2  -  /;, )] 

(.h6->h2)+(>h-Ih)+(lh-h2) 


0,59 


Obsérvese  que  el  trabajo  de  la  bomba  se  ha  considerado  nulo  y  que  no  aparece  en  Z¿/+  el 
calor  recibido  por  el  agua  entre  10  y  12,  ya  que  éste  es  un  calor  “interno”  a  la  instalación. 

El  rendimiento  térmico  de  la  instalación  es  francamente  bueno.  Piénsese  que  el  rendi¬ 
miento  de  un  ciclo  ideal  de  Camot  entre  las  temperaturas  extremas  de  esta  instalación  sería: 


nf  =  i- 


297 

1073 


=  0,723 


4) 


Según  Gouy-Stodola:  i,  =  TaÁsuniv  =  7;J(,vl2  -  ¿n)+  m(s5  -  s4)] 

T  313 

í,  -  s4  =  cn  ln—  =  1,004  ln -  => 

54  "  T4  615,36 

La  exergía  destruida  en  I  es  muy  pequeña;  se  trata  de  un  buen  intercambiador. 


Ó  =9,4 


kJ 


kg  agua 
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7.6-  En  las  regiones  nórdicas,  durante  la  época  fría  del  año,  son  interesan¬ 

tes  instalaciones  binarias  de  turbinas  de  vapor,  en  las  que  el  ciclo  inferior  lo 
efectúe  el  vapor  saturado  de  una  substancia  que  hierva  a  baja  temperatura. 

Determinar  el  rendimiento  térmico  y  el  rendimiento  exergético  prácti¬ 
co  de  un  ciclo  binario  de  agua  y  freón-12  (R- 12)  cuyo  esquema  se  representa 
en  la  figura.  Dibujar  el  diagrama  ( T,s )  de  la  instalación. 

Se  admite: 

a)  Es  despreciable  el  trabajo  de  compresión  de  las  bombas  de  líquido,  Bi 
y  B2,  que  son  isoentrópicas. 

b)  Ambas  turbinas  funcionan  con  un  rendimiento  isoentrópico  de  0,8. 

c)  No  hay  pérdidas  de  carga  ni  de  calor  en  las  conducciones.  Son  despre¬ 
ciables  las  variaciones  de  energías  cinética  y  potencial. 

Datos: 

Punto  1:  vapor  de  agua  a  152,9  kp/cm2  y  537, 8°C. 

Punto  3:  agua  en  estado  líquido  saturado  a  P-¡  =  1,1  kp/cm2  =  P2. 

Punto  4:  P4  =  P\. 

Punto  A:  vapor  saturado  seco  de  R- 12  a  89,3°C. 

Punto  M:  R-12a4,44°C. 

Punto  N:  R-12  en  estado  líquido  saturado;  Pn  =  Pm- 

Punto  O:  Po  =  Pa- 

Temperatura  atmosférica  Ta  =  -3°C. 
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El  diagrama  ( T,s )  de  la  instalación  tendría  la  forma  de  la  figura.  En  su  construcción 
esquemática  se  han  considerado  algunos  valores  que  obtendremos  posteriormente. 


Utilizaremos,  según  sea  necesario,  tablas  del  vapor  recalentado  de  agua,  del  agua  saturada 
(líquido  +  vapor)  y  del  R-12  (ídem). 

Á^TTA  ,  \l52,9 kp/cm2  \h\  =816,05 kcal/kg 

AGUA:  1  :(  =X 

[537,8° C  [Si  =  1,5478 kcal/kg  K  =  s2s 


2: 


\l,lkp/cm2  J/i3  =  1 00,62  kcal/kg  =  h'2;s'2  =0,3135  kcal/kg  K 

y(ts  =100,57"  C )  \h" j  =  639,32  kcal/kg  K;s"2  =  1,7548  kcal/kg  K 

kcal 


*2,= 


-Sj  S  2  _  h2s  ll  2 

s"2-s'2  h"2-h'2 


h2s  =  56 1,952 


kgK 


r|j  =  0,8  = 


h\~K 


h2  =612,77 


kcal 

kg 


FREON-12: 


M 


hA  =  h"  =  50,83  kcal/kg 
(89,3°  C)  [s,  =  sMs  =  s"  =  0,1 575  kcal/kg  K 


hN  =  h'  M  =9,59  kcal/kg;  s'  M  =0,03745  kcal/kg  K 


(4,44° C)  \h"M  =45,23 kcal/kg; s" M  =0,16586 kcal/kg  K 

kcal 


_SA  S  _  fe  ^  M 

^  =0,8=  : 

K-Ks 


K  =42,9236- 


kg 


h..  =  44,505 


kcal 

kg 
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Haciendo  un  balance  de  energía  en  el  condensador-evaporador: 


lH,0 


(/?2  h3 )  -  mR_n  {hM  hN  )=>  . 


fl~12 


:  12,419  =  k 


lH,0 


El  trabajo  técnico  producido  por  kg  de  agua  será: 

w,  =  (l\-h2)+k(¡xA-hM)=---=  281,83 kcal/kg  agua 
Por  tanto,  el  rendimiento  térmico  global  de  la  instalación  será: 

w, 


n,  = 


h j  —  h3 


0,4 


El  rendimiento  exergético  práctico  (lo  que  significa  que  se  consideran  pérdidas  la  exergía 
obtenida  en  el  condensador  M,N)  será: 

281,83 


'7 


w. 


ex,  practico 


Los  títulos  de  vapor  en  los  puntos  2  y  M  son: 


0,734 


>h-h'2 

h"2~h'2 


■  0,95 ;  x. 


bM  b  M 

h"M-h\ 


0,98 


de  modo  que,  efectivamente,  los  puntos  2  y  M  están  situados  según  aparecen  en  la  figura. 
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7.7-  Una  instalación  binaria  de  mercurio  y  agua  funciona  según  el  esquema 

de  la  figura.  La  caldera  de  mercurio  (CM)  genera  vapor  a  8,22  bar,  que  entra 
en  la  turbina  (TM)  saturado  seco.  A  la  salida  de  TM  va  al  condensador-vapo¬ 
rizador  (C-V)  a  0,06  bar,  donde  cede  el  calor  de  condensación  al  agua,  la  cu¬ 
al,  por  medio  de  una  bomba  b,  se  hace  llegar  desde  el  condensador  (C)  de  la 
turbina  de  vapor  de  agua  (TV).  Del  C-V  el  agua  sale  como  vapor  saturado  se¬ 
co,  y  es  recalentado  en  el  recalentador  de  vapor  (R)  por  los  gases  producidos 
en  CM,  de  modo  que  entra  a  la  TV  a  500°C  y  25  bar.  La  presión  en  C  es 
0,04004  bar. 

Se  suponen  turbinas  y  bombas  isoentrópicas,  despreciándose  la  poten¬ 
cia  de  estas  últimas.  Asimismo  se  suponen  derrames  isóbaros  reversibles  y 
nulas  las  variaciones  de  energías  cinética  y  potencial.  Se  pide: 

1)  Representación  esquemática  en  ( T,s )  y  cálculo  de  los  títulos  de  vapor  en 
los  puntos  4  y  IV. 

2)  Rendimiento  térmico  global  del  ciclo  binario. 

3)  Destrucción  de  exergía  por  kg  de  agua  en  el  C-V.  Ta  =  300  K. 

Datos  del  Hg: 

P  (bar)  /;'  (kJ  /  kg)  //"  (kJ  /  kg)  s'  (kJ  /  kg  K)  s"  (kJ  /  kg  K.) 
0,06  75  374  0,45  1,04 

8,22  400  0,88 
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1)  De  las  tablas  del  agua  saturada  y  del  vapor  recalentado  se  obtienen  los  valores: 


P  (bar) 

h'  (kJ/kg) 

h"  (kJ/kg) 

s'  (kJ/kg  K) 

s"  (kJ/kg  K) 

0,04004 

121,53 

2  554 

0,4228 

8,473 

25 

962 

2  802 

6,256 

III:(500°C,25bar)  =>  vapor  recalentado  =>  (hm  =  3  462  kJ  /  kg ;  sm  =  7,321  kJ  /  kg  K) 

(tabla) 

Los  diagramas  esquemáticos  ( T,s )  del  H2O  y  del  Hg,  superpuestos,  serían  como  se  indica 
en  la  figura  (las  escalas  no  tienen  por  qué  ser  las  mismas  en  ambos): 


_  s2  -  5,  _  0,88  -  0,45 
sa  -  j,  1,04  -  0,45 


ht-  75 
374-75 


h4  =  293  kJ  /  kg 


H,0:  xlv 


7,321-0,4228 

8,473-0,4228 


K  ~  hi 

h„-h, 


A/k  —121,53 
2  544-121,53 


h.v  -  2  206— 

kg 


2)  Para  calcular  la  relación  entre  los  flujos  másicos  de  Hg  y  H2O,  hacemos  un  balance  de 

energía  en  el  C-V: 


«i*  (/¡4  ~lh  )=ñHlo  (hc  ~  hi  )=>-7^-  = 

mHlo 


2802-121,53  kgHg 

- =  12,3 — - — — 

293-75  kgH20 


Calculamos  el  trabajo  neto  producido  en  la  planta,  y  el  calor  aportado,  por  kg  de  agua: 
w  =  /i (A3  -  h4 )+  (h,„  -hIV)=  1 2,3 •  (400 - 293)+  (3462 - 2206)  =  2572  kJ/kg  H2Q 

q  =  n(hi~hA)+  (hm  -hc)=  1 2,3 •  (400 - 75)+  (3462 - 2802)  =  4657  kJ/kg  Hfl 
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Obsérvese  que  el  calor  aportado  en  la  caldera  es  q  =  u  (hy  -  /¡  i )  =  U  [(hy - lu.)  +  (h¡  -  l¡i)\. 
siendo  u  (hy  -  /13)  =  hUI  -  hc,  que  es  el  calor  intercambiado  en  R. 


Rendimiento  térmico  global:  r|; 


w_  2572 
~q~  4  657 


0,5523 


3) 


ic~v  ~TaAsC-V  -Ta[(sc  s¡ )  ¡I {s4  íj]- 


=  300  •  [(6,256  -  0,4228)- 12,3  •  (0,88  -  0,45)]  =  1 63  Id/kg  H20 
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7.8-  La  figura  adjunta  representa  una  instalación  experimental  en  la  que  el 

fluido  termodinámico  es  etano. 

La  compresión  se  realiza  en  dos  escalones  de  igual  relación  de  com¬ 
presión  (P2I  P\=  P\!  7*3  =  4)  en  los  dos  compresores  adiabáticos  CBP  y 
CAP,  con  refrigeración  intermedia. 

La  expansión  tiene  lugar  en  las  turbinas  TAP  y  TBP,  con  recalenta¬ 
miento  intermedio,  y  de  igual  salto  de  presiones  (P5  /  P(,  =  Pi  /  P&  =  4). 

A  la  entrada  al  CBP  el  estado  del  fluido  es  1:(P|  =  1  bar; 
Ti  =  300  K  =  73). 

Las  temperaturas  de  entrada  a  las  turbinas  son:  T5  =  T-¡  =  500  K. 

Se  pide: 

1)  Suponiendo  absoluta  reversibilidad  en  todos  los  procesos,  representar  el 
ciclo  en  el  diagrama  presión-entalpia  (P,h),  dando  los  valores  de  la  en¬ 
talpia  específica  en  todos  los  puntos. 

2)  Calcular  el  rendimiento  térmico  total  de  la  instalación  y  la  temperatura 
media  termodinámica  entre  4s  y  5. 

3)  Suponiendo  que  los  compresores  y  las  turbinas  funcionan  con  un  rendi¬ 
miento  isoentrópico  de  0,9,  el  mismo  para  todos  ellos,  y  sin  considerar 
ninguna  otra  irreversibilidad,  contestar  las  preguntas  hechas  en  los  dos 
apartados  anteriores. 

4)  Calcular  el  trabajo  específico  de  compresión  isoterma,  a  360  K,  desde 
1  bar  hasta  16  bar,  en  un  compresor  centrífugo,  refrigerado,  que  funciona 
reversiblemente;  y  calcular  la  relación  entre  las  secciones  de  entrada  y 
salida. 

Los  derrames  son  isóbaros,  se  suponen  todas  las  secciones  dimensio- 
nadas  para  que  la  velocidad  del  fluido  sea  constante,  y  se  desprecian  las  va¬ 
riaciones  de  su  energía  potencial. 
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1)  Utilizaremos  el  diagrama  práctico  del  etano.  Es  inmediato  ver  que  todos  los  estados  del 

etano  pertenecen  a  la  región  de  estado  gaseoso.  Marcando  en  él  los  diversos  puntos  del  proceso 
cíclico  reversible,  se  obtienen  los  puntos  1,  2s,  3,  4s,  5,  6s,  7  y  8s. 


Marcados  los  correspondientes  puntos,  se  leen  con  bastante  claridad  los  siguientes  valores 
para  sus  entalpias,  en  kJ/kg,  sobre  el  eje  de  abscisas: 

A,  =765;  h2s  =880;  h2  =  755;  h4s  =885;  h5  =1190;  h6s  =1110;  A7  =  1 195;  his  =1010 
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2) 


_  W„eto  _  fe  ~  K  )  +  ( hl  ~  K  )  ~  fes  ~  h\) ~  fes  ~  ¡h  ) 

fe  fe -fe)  +  fe“fe) 


120 

490 


0,25 


T,  _  ?5,4.s 

1  MT(4s-5)  ~ 

^5  ~  S4s 


-  fe 


1190-885 

4,29-3,58 


430  K 


donde  las  entropías  correspondientes  a  los  puntos  5  y  4s  se  han  leído  en  el  diagrama. 


3) 


De  las  entalpias  obtenidas  y  del  valor  del  rendimiento  isoentrópico  obtenemos: 


í] ,  =  0,9  =  — =  892,8  —  ,tj  =  0,9  =  885  755  =>/i4  =  899,5  — 
~~  "  kg  ^  /r4  -755  kg 


CB 


h2  -  765 


'7,  =  09  = 

TA 


1190 =  1028  — ,ij  =  0,9  =  1195 =  1028,5  — 
1190-1010  kg  1195-1010  kg 


De  modo  que: 

y.  irrev  _  W net 
•t  ~  + 


fe  -  h6 )+  fe  -  )-  fe  -  /?I )-  fe  -  >h ) . 
fe-fe+fe-fe 

1190-899,5 


55,9 

457,5 


0,122 


/?  ,  -  /l4 


1  MT(4—5) 


4,29-3,6 


421 


donde  la  entropía  de  54  se  ha  leído  en  el  diagrama. 


4)  La  compresión  isoterma  reversible,  en  un  compresor  refrigerado,  estaría  representada  en 

(P,h)  según: 


Sobre  el  diagrama  marcamos  los  puntos  i  y  f,  correspondientes  a  los  estados  inicial  y  final 
de  la  compresión  isoterma:  i (0,1  MPa;360K) ;  f  (l,6MPa;360K) 

y  leemos:  i(s,  =  4,31  kJ  /  kg  K;  /?,  =  880  kJ  /  kg) ;  f  (sf  =  3,5  kJ  /  kg  K;  hf  =  885  kJ  /  kg) 


Siendo  g  la  entalpia  libre  g  =  h-Ts : 


VL  = 

vdP 

\  C\T  J; 

■f 

Sf-Si 
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=  (hf  - Tsf )- (h¡  - Ts¡)=  (855  - 880)  - 360 •  (3,5 - 4,3 1)  = 

Igualmente  se  leen  los  volúmenes  específicos  correspondientes  a  las  isócoras  de  i  y  de  f: 

v¡  =  1  m3  /  kg ;  vf=  0,06  m3  /  kg 
Por  el  teorema  de  continuidad: 


/  ' '  '  í 


A 


16,7 


266,6  kJAg 
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8.  Problemas  Relativos  a: 

Máquinas  Frigoríficas  y  Termobombas. 


8.1-  Una  instalación  frigorífica  utiliza  refrigerante  -12  (R- 12)  como  fluido 

termodinámico.  Su  ciclo  de  comparación  es  un  Rankine  inverso  (isóbaro 
i  soen  trópico). 

A  la  entrada  del  compresor,  el  estado  del  R-12  es  vapor  saturado  seco 
a  la  temperatura  de  6,7°C,  y  se  comprime  isoentrópicamente  hasta  la  presión 

ii 

de  8,65  kp  /  cm  ,  siendo  la  entalpia  específica  del  vapor  a  la  salida  del  com¬ 
presor  49,5  kcal  /  kg.  El  líquido  saturado  correspondiente  a  esa  presión,  que 
sale  del  condensador,  se  expansiona  en  una  válvula  de  laminación  hasta  la 
presión  del  vaporizador.  Se  pide: 

1)  Producción  frigorífica  específica  en  kcal/kg  R-12. 

2)  Caudal  de  R-12  para  una  potencia  frigorífica  de  12  kcal/s. 

3)  Potencia  consumida  por  el  compresor. 

4)  Coeficiente  de  eficiencia  de  la  máquina  frigorífica.  Comparar  dicho  coe¬ 
ficiente  obtenido  con  el  de  una  instalación  frigorífica  que  funcionara  se¬ 
gún  un  ciclo  de  Camot  entre  las  temperaturas  del  condensador  y  del  va¬ 
porizador. 


En  el  vaporizador  :  q0  =  hl-h4=  44,1  kcal/kg  -  h4 

En  la  válvula  de  laminación  :  h4  =  h3  =  h'i5oC  =  16,6  kcal/kg 


kcal 

(=><7,,=  44,1  -16,6- 

27,5 

kg 
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2) 


Qo  =  tnq0 


Qo  _  12 


kg 


m  =  =  =  0,436^  = 

q0  27,5  s 


26,18 


kg 


mui 


3) 


wc  =  /i,  -  h2  =  44,1  -  49,5  =  -5,4  kcal  /  kg 


Nc  =  m\w,  =  0,436  •  5,4  =  2,35  kcal  /  s  =  9,9  kW 


4) 


g  _  7o  _  27,5 
wc  5,4 


5,09 


El  coeficiente  de  eficiencia  si  funcionara  según  un  ciclo  de  Carnot  entre  las  temperaturas 
del  condensador  y  del  vaporizador  sería: 


273-6,7 


T-T0  (273 +  35)- (273 -6,7) 


6,38  >  5,09 


El  coeficiente  de  eficiencia  de  un  ciclo  reversible  de  Carnot  es  el  máximo  posible  para 
cualquier  máquina  que  funcione  entre  las  mismas  dos  temperaturas. 
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8.2-  En  el  ciclo  de  comparación  “práctico”  de  una  máquina  frigorífica  de 

vapor,  el  refrigerante,  que  es  R-12  (CCI2F2),  entra  al  compresor  en  estado  de 
vapor  saturado  seco  a  2,8  bar,  y  se  comprime  hasta  8  bar,  siendo  la  entalpia 
específica  del  vapor  a  la  salida  del  compresor  213,45  kJ/kg.  La  condensación 
tiene  lugar  hasta  el  estado  de  líquido  saturado.  Se  pide: 

1)  Dibujar  un  esquema  de  la  instalación  frigorífica  con  la  que  podría  reali¬ 
zarse  dicho  ciclo. 

2)  Trabajo  específico  de  compresión. 

3)  “Frío”  producido  por  hora,  si  el  caudal  del  refrigerante  es  de  4,5  kg/  min. 

4)  Coeficiente  de  eficiencia  y  calor  cedido  en  el  condensador  por  kg  de  re¬ 
frigerante. 

5)  Dibujar  un  diagrama  de  flujo  de  energía  de  la  máquina,  representando  el 
flujo  de  energía  en  cada  uno  de  sus  componentes. 


2)  De  la  tabla  del  R-12  saturado: 


\wc\  =  h2-\=2\ 3,45 - 1 86,27  =  27,1 8  kJ / kg 
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3) 


/i4  =  A3  =  (»'  +  PV\bar  =  66,68  +  8  1 02  •  0,78  1 0  =  67,3  kJ/kg 


q  =  h.-h.  =186,27-67,3  =  118,97— ;  Q0=mq0  =—118,97  = 

kg  60 


7  684,66 


kcal 


4) 


<70  _  118,97 
wc  27,18 


q  +  <lo  =  wc 


q=wc-q<>  = 


-146,1 5  kJ/kg 
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8.3-  La  figura  adjunta  muestra  el  esquema  de  una  posible  bomba  de  calor 

que  transfiere  calor  del  agua  contenida  en  el  cilindro  A  al  agua  contenida  en 
el  depósito  B.  Inicialmente  la  presión  en  el  interior  de  A  es  1,43  bar,  y  con¬ 
tiene  1,5  kg  de  vapor  húmedo  de  título  0,2.  El  agua  contenida  en  B  está  a 
140°C,  y  también  como  vapor  húmedo  de  título  0,6,  siendo  el  volumen  de  D 
700  1. 

Siendo  el  calor  transferido  por  A  tal  que  el  agua  alcanza  finalmente  el 
estado  de  líquido  saturado,  y  considerando  que  el  pistón  se  desplaza  sin  ro¬ 
zamientos,  se  pide: 

1)  Comprobar  que  el  estado  final  en  B  corresponde  a  un  vapor  húmedo  a 
150°C,  y  calcular  su  título,  sabiendo  que  el  COP  de  la  termobomba  es 
5,8. 

2)  Calcular  la  variación  de  exergía  del  agua  contenida  en  A,  siendo 
Pa=  1  bar  y  Ta=  17°C. 

Si  el  depósito  B  contuviera  aire,  inicialmente  a  140°C  y  1,5  bar,  y  con 
una  humedad  relativa  del  4%,  suponiendo  que  la  termobomba  funcionara 
ahora  con  un  rendimiento  exergético  unidad,  determinar: 

3)  La  presión  parcial  del  vapor  en  las  condiciones  finales  y  la  variación  de 
exergía  del  aire,  suponiendo  que  tenga  comportamiento  de  gas  perfecto 
biatómico  (cp  =  l  R/  2).  Determinar  también  el  calor  gastado  en  la  bomba 
de  calor. 


1)  Obtendremos  los  valores  necesarios  de  entalpias,  volúmenes  específicos  y  entropías  de  las 

tablas  correspondientes. 

h\  =  h'+xr  =  461,4  +  0,2  •  2  230  =  907,4  kJ  /  kg ;  hfA  =  h'  =  461,4  kJ  /  kg 
Dado  que  el  proceso  en  A  es  isóbaro,  el  calor  intercambiado  coincide  con  la  variación  de 
su  entalpia:  Ahfj  =  -446  kJ  /  kg ;  AH =  mA¿Jifj  =-669  kJ  =  -QA 


303 


MÁQUINAS  FRIGORÍFICAS  Y  TERMOBOMBAS 


Q 


Qb 


Qb 


COP  =  —  =  — F  =  — - — =  =  5,8 

W  Qa  +  Qb  669  +  Qb 


Qb  =  808  kJ  =  A UB 


i.f 


uf  =  u 


'  +  x(u"  -  u)  =  (589,2  -  3,6  •  102  •  1,08  •  10~3 )+  0,6  •  (2144,8  -  3,6  1  02  -  0,508)=  1765,9  kJ/kg 
v?  =  1,08  ■  1 0^3  +  0,6  •  (o,508  - 1,08  •  1 0~3 ) =  0,305  m/kg  =  vBf 


b  0,7  B  Q  808  kJ  ¡¡  kJ 

m  = - =  2,3  kg  A u¡  ,  =  — -  = - =  351  —  uf  =  2 116,9 — 

0,305  ’f  mB  2,3  kg  f  kg 

vB  =  0,305  =  1,09  •  1 0'3  +  xBf  (o,393 - 1,09  •  10~3  )=>|  xB  =  0,77 


Efectivamente,  con  los  valores  obtenidos  de  las  tablas,  se  cumple  la  igualdad: 
uB  =  21 16,8  =  632,2  -  4,76  •  1 0-1  •  1,09  +  0,77  •  (21 14,4  -  4,76  •  102  •  0,39) 


2) 


A B*f  =  Uf  -Í/,A  -Ta(sf  ~  SA)+  PamA(vAf -vA) 


La  variación  de  exergía  es  debida  a  la  condensación  del  vapor  que  inicialmente  se  encuen¬ 
tra  en  A,  ya  que  en  el  estado  final  en  A  queda  líquido  saturado.  Se  habrán  condensado 
m"  =  xmA  =  0,3  kg,  de  modo  que  la  variación  de  exergía  podríamos  escribirla: 

Afi  A  =  m"[(u"  -  u)-  Ta  (y"  -  s')+  Pa  (v"  -  v')\¿ 


1,43  bar 


:  0,3  -  [(223O -1,43  - 102  l,2l)- 290  -  (7,238 -1,4 18)+ 102  •  (l,036  — 1,056  - 10-3)]=  I  - 141,8  kJ 


3) 


Nl 


PV  _  1,5  10  -0,7 
RT  ~  8,314-413 


:  58,83  mol 


Hr  =  0,04  =  ■ 


1  i,140°C 


3,014 


p‘  0 144 

P’  =  0,144  bar ;  x  =  =  — - =  0,096 

v  '  P  1,5 


Puesto  que  la  bomba  de  calor  es  reversible,  no  debe  haber  saltos  térmicos  en  la  transmisión 
de  calor.  El  foco  caliente  mantiene  una  temperatura  constante  7a,  pero  la  temperatura  del  foco 
frío  va  aumentando  progresivamente,  de  modo  que  el  funcionamiento  de  la  bomba  reversible 
debemos  considerarlo  como  una  serie  de  infinitos  ciclos  infinitesimales.  En  cada  uno  de  ellos: 


El  calor  recibido  por  B  será: 


56a  ,5 Qb_ 

j-i  A  y  B 

8  Qb  =  NcvdT 


!SQ  +  =  0  =  AIUt-;  =1719 -AT 

Jrp  ^  rji  B  r-j 1  A  rji  B  J 


2  T 


PL=P¿_ 

B  rpB 


^  =  1,5-1^  =  6,24  bar  -> 
f  413 


P¿  =  xrPf  =  0,60  bar 
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Haciendo  un  balance  de  exergías:  el  incremento  del  contenido  exergético  del  aire  (B)  será 
la  suma  del  contenido  exergético  de  la  cantidad  de  calor  QA  más  el  trabajo  aportado  a  la  termo- 
bomba: 


A B. 


'i.f 


(V,=vf) 


N¡i 


uf  ui  '  u  V-’  f 


AB“f=BQA+\Wb\ 

7’a(s/-,i)]=iV’ci 


(Tf  -T,B)-Taln 


T; 


=  58,83-  — • 
2 


(1719-413)- 290-/» 


1719 


413 


=  1,093 MJ 


V  =  2' 


í  Y  \ 
—  1  a 

T/ 

\  1  j 


■  669  •  10~3  ■ 


f  290  a 


383 


:  0,162 MJ 


De  modo  que  el  trabajo  aportado  a  la  bomba  será: 


Wb\  =  0,931  MJ 
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8.4-  Se  ha  construido  una  máquina  frigorífica  binaria  que  funciona  con  dos 

fluidos,  amoníaco  y  nitrógeno.  El  NH3  recorre  una  instalación  formada  por: 
un  compresor  adiabático  A;  un  condensador  isóbaro  B;  una  válvula  de  lami¬ 
nación  C;  y  un  evaporador  isóbaro  D,  del  que  sale  el  NH3  como  vapor  satura¬ 
do  seco. 

El  N2,  que  se  puede  considerar  G.P.  biatómico,  recorre:  un  compresor 
adiabático  F;  un  refrigerador  isóbaro  G,  que  forma  con  D  un  intercambiador 
perfectamente  aislado  térmicamente  del  exterior;  una  turbina  adiabática  H, 
acoplada  a  F;  y  un  serpentín  isóbaro  J,  donde  se  produce  el  efecto  frigorífico 
entre  -100°C  y  -80°C. 

Las  presiones  alta  y  baja  del  NH3  son,  respectivamente,  6  atm  y  1  atm. 
La  temperatura  del  NH3  a  la  salida  del  intercambiador  es  -20°C. 

El  rendimiento  isoentrópico  de  A  y  F,  igual  al  de  H,  es  0,7 1 . 

Se  pide: 

1)  Representar  cuidadosamente  en  el  diagrama  adjunto  el  ciclo  descrito  por 
el  NH3,  dando  los  valores  de  la  entalpia  específica  y  de  la  temperatura  en 
todos  los  vértices  del  ciclo,  así  como  el  título  del  vapor  a  la  salida  de  C. 

2)  Relación  de  flujos  másicos  de  N2  y  NH3. 

3)  Representar  los  ciclos  de  ambos  fluidos  superpuestos,  en  ( T,s ). 

4)  Coeficiente  de  eficiencia  de  la  máquina  frigorífica  global  y  rendimiento 
exer gótico  de  H. 

5)  Si  el  proceso  del  NH3  en  A  es  cuasiestático  y  lineal  en  el  diagrama  (T,s), 
representar  claramente  en  el  diagrama  dado  la  diferencia  entre  el  trabajo 
de  rozamiento  y  la  exergía  destruida  en  A. 

Datos:  Ta  =  20°C;  cp( N2)  =  0,25  cal/g  K. 
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1)  Reproducimos  a  continuación  el  diagrama  (7»  del  NH3  con  los  vértices  de  su  ciclo 

“cuidadosamente”  marcados  en  él: 
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Del  diagrama  (7»  adjunto  obtenemos,  con  la  aproximación  posible,  los  siguientes  va¬ 
lores: 

A,  =  290,5  kcal  /  kg ;  hA  =354  kcal  /  kg 

siendo  M  el  estado  final  que  correspondería  a  la  compresión  isoentrópica  en  A.  De  ahí: 


fiíí-í)  —  0,71  — 


354-290,5 
—  290,5 


^  =380 


kcal 

kg 
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El  conjunto  de  valores  obtenidos  del  diagrama,  en  kcal,  kg,  °C,  es: 


2) 


1s(H)=\r*  I.73  =  0,71=>7}r  =140,32á:,--^-  =  Í  253  1  =7,87  = 


253  -  T,v. 


140,32 


T„.  V- 1 


347  98-193 

T„.  =  347,98  K ;  ^F)=  -  =  0,7 1 


Tn-\93 


J,  ) 

T„  =411,28  K 


Haciendo  un  balance  de  energía  en  el  intercambiador: 

mNHi  ■  (290  -  0)  =  mNj  •  0,25  (41 1,28-  253>=>|  mNJmNHi=  7,33 


Las  escalas  de  temperaturas  y  entropías  no  tienen  por  qué  ser  las  mismas  para  el  N2  y  el 
NH3,  pero  cualitativamente  el  diagrama  está  bien  construido. 


4) 


£  = 


mNj  0,25  (-80 +  100) 

mNH  -  (380  290)+  0,25- [(41 1,28 -193)- (253-173)] 


=  0.1 1 


’lex(H)  ~ 


 hm 


"IV  


bt.iu  -tyjv 

Sustituyendo  valores  se  obtiene:  qM(//)  =  0,38 


- - -;sm -s,v  =  c  — 

hlll  —  h¡y  -  Ta  (s,¡¡  -  S,y )  T¡y  P 
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5)  Siendo  el  proceso  en  A  adiabático  y  cuasiestático: 

ds  =  ^¿^\wroz\  l¡2  =  ¡Jds 

cuya  representación  (superficie  triangular)  en  el  diagrama  es  muy  sencilla. 

Exergía  destruida  en  A:  iA  =  T„  (sA  -  .v i ) ,  cuya  representación  en  el  diagrama  (superficie 
rectangular)  es  igualmente  muy  sencilla. 

De  ello  se  desprende  claramente  que  la  representación  pedida  es,  como  se  indica  en  el 
diagrama  ( T,s ),  la  diferencia  entre  ambas  áreas. 
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8.5-  La  figura  adjunta  representa  un  esquema  simplificado  de  una  instala¬ 

ción  frigorífica  para  la  producción  de  CO2  sólido  (“hielo  seco”).  La  informa¬ 
ción  necesaria  sobre  los  distintos  estados  del  CO2  en  cada  punto  de  la  instala¬ 
ción  viene  dada  en  la  tabla  adjunta.  Siendo  la  producción  de  hielo  seco  de 
240  kg/k,  se  pide: 

1 )  Caudal  y  estado  del  fluido  a  la  entrada  del  primer  compresor.  Se  conside¬ 
rará  el  separador  como  un  sistema  adiabático. 

2)  Destrucción  de  exergía  por  unidad  de  tiempo  en  la  válvula  de  laminación. 

3)  Mínima  potencia  necesaria  para  esa  producción  de  hielo  seco. 

4)  Consideremos  que  la  compresión  se  realiza  en  dos  etapas  con  un  enfria¬ 
miento  intermedio.  Ambos  compresores  funcionan  con  la  misma  relación 
de  compresión  y  el  mismo  rendimiento  isoentrópico  =  0,6  e  igual  rendi¬ 
miento  mecánico  =  0,92.  Siendo  el  estado  a  la  entrada  del  segundo  com¬ 
presor  vapor  saturado  seco,  determinar  la  potencia  realmente  consumida. 

Condiciones  ambientales:  Pa  =  1  atm,  Ta  =  293  K. 


Estado 

í(°C) 

P  (atm) 

1 

20 

1 

2 

3 

60 

4  (líquido  saturado) 

60 

5 

1 

6  (sólido  en  equilibrio 
con  su  vapor) 

1 

7  (vapor  en  equilibrio 
con  su  sólido) 

1 

1)  Para  la  obtención  de  valores  de  entalpias,  entropías,  etc.  necesarios  para  la  resolución  del 

problema,  emplearemos  el  diagrama  ( )  del  CO2. 

/i;,  =  mb  =  240  kg  /  h ;  m2  =  m,  +  ñi, 

En  el  separador:  m5  =  m6  +  m7 ;  msh5  =  m6h6  +  ihjkj 

Del  diagrama  del  CO2: 

h5  -  hA  =  1 35  kcal  /  kg ;  h6  =  37  kcal  /  kg ;  A7  =  172  kcal  /  kg 
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Con  dichos  valores: 


1 35  •  m5  =  172  •  (m5  —  240)+  240  •  37=>  m5  =  m2  =  875,7  kg/h 


thjhj  +  ihj\  =  m2h, 


Del  diagrama  ( T,s )  del  CO2: 


/j,  =  193  kcal /kg;  h2  =177,7  kcal/kg;  2:(latm,- 60°C) 
Según  Gouy-Stodola:  /  =  A5imn,  =  Tam5(s5  -  s4) 

pol  Gilí 

Del  diagrama  del  CO->:  í5=0,88 - ;  s4  =  0,79 - 

gK  gK 


y  sustituyendo  se  obtiene: 


/  =  22  855,7  kcal/h 


3)  Nmí ■„  =  m6bt  6;bt  6  =  hb  -  ha  -  Ta  ( s6  -  ,va ) 

Del  diagrama  del  CO2: 

ha=  193  cal/ g;  sa  =1,16  cal/g  K;  hb  =  37  cal  / g ;  s6  =  0,375  cal / g  K 


y  sustituyendo  valores  se  obtiene:  Nmín  =  17  761,2  kcal  /  h 


4) 


Según  el  enunciado: 


íp  \2 
r2 


-  60  =>P2  =  7,14-atm 


Siendo  r|<  el  rendimiento  isoentrópico  de  los  compresores: 
h¡  —  h2  _  189-177,7 


n 


S,I 


Igualmente:  T| 


h¡,  -  h2  h¡,  - 177,7 
_  ^hs  ~  h2  í  _  h3s  — 175 


s.n 


0,86 

=  0,86 


hr  =  201,4— 


/r3í  =  200  — 


h3  -  h2  l  204-175 
De  modo  que  el  trabajo  específico  necesario  y  la  potencia  serán: 


w 


K-hu  =53-5gi,  Nm=LM 


0,86  0,86 


m j 

n„ 


50923,8- 


.  kcal 
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8.6-  En  una  industria  química  se  dispone  de  un  caudal  de  1 10  m3/h  de  un 

aceite  térmico  de  calor  específico  c  =  0,49  cal  /  g  K  que  no  se  utiliza.  Con 
vistas  a  mejorar  el  aprovechamiento  de  la  energía,  se  decide  utilizar  su  calor 
residual  para  precalentar  el  agua  de  alimentación  de  la  caldera  principal  de  la 
fábrica.  Para  ello  se  realiza  la  instalación  que  se  muestra  en  la  figura,  efec¬ 
tuándose  el  calentamiento  del  agua  en  dos  etapas:  mediante  un  intercambia¬ 
dor  y,  a  continuación,  una  bomba  de  calor. 

Con  el  fin  de  respetar  el  diseño  de  la  bomba,  es  necesario  mantener  en 
su  condensador  un  caudal  de  1 1,3  m  /h,  y  ello  se  consigue  haciendo  recircu¬ 
lar  parte  del  agua  mediante  una  bomba  B.  Los  caudales  y  temperaturas,  así 
como  los  consumos  de  B  y  del  compresor  aparecen  en  la  figura.  Se  pide: 

1 )  Temperatura  del  aceite  a  la  salida  del  intercambiador  y  rendimiento  exer- 
gético  del  mismo. 

2)  COP  global  de  la  bomba  de  calor  y  su  rendimiento  exergético,  teniendo 
en  cuenta  las  irreversibilidades  totales  que  se  producen  en  B.  Ta  =  290  K. 

3)  Antes  de  realizarse  esta  instalación,  el  precalentamiento  se  efectuaba  en 
una  caldera  de  rendimiento  0,9,  en  la  que  se  quemaba  un  combustible  de 
PCI  =  12  000  kcal/kg.  Siendo  el  precio  de  este  combustible  2 1  900  pts/t, 
y  7,2  pts/kW  h  el  de  la  electricidad,  hacer  un  estudio  del  ahorro  energé¬ 
tico  conseguido.  Determinar  también  la  rentabilidad  de  la  inversión,  que 
cuesta  15  millones  de  pts,  siendo  el  funcionamiento  de  5  000  h/año. 

4)  Suponiendo  que  el  rendimiento  de  producción  y  distribución  de  energía 
eléctrica  es  de  0,3,  determinar  el  ahorro  anual  de  energía  para  el  país 
(ahorro  de  energía  primaria)  que  supone  la  implantación  de  esta  recupe¬ 
ración  de  calores  residuales. 
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1) 


Balance  de  energía  en  el  intercambiador: 


(51,5  -  15)- 1  •  8  =  74  •  0,49  •  (70-r)=>|7^61,9oC 

'T  \  / 


A B„ 


mafag 


T2-^-TJn^ 


8-1- 


7lex  = 


51,5-15-290  ln 


324,5 

288 


A  B„ 


T2-T\-  Ta  ln ' 


74-0,49- 


70-61,9-290-/» 


343 

334,9 


0,3576 


2) 


CQp  _  “S  “g 


r  glob 


(85-51,5)  _  8000  -1 -(85-51,5) 


N  +N,  , 

T  comp  1  bomb 


(54,4 +  1,6) -3600/4,1 8 

AÓ ... 


5,55 


1  ex,  glob 


N comp  +  N  bomb  +  ^Bai 


8000- 


85-51,5-290-/» 


358 

324,5 


54,4  +  1,6 
4,18 


-3600  +  36000-0,49- 


70-56-290-/» 


343 

329 


0,488 


3) 


Energía  cedida  en  la  caldera:  8000  - 1  -  (85  —  15)=  560000  kcal/h 
Consumo  de  combustible:  m 


_  560  000  _  560  000  _<lc,kg 

'rnmh  5  1,0  5 

PCI  ti  12  000  -0,9  h 


De  modo  que: 

Importe  combustible  ahorrado:  5 1,85  •  21,9  =  1 135,52  pts  /  h 
Consumo  eléctrico:  54,4  + 1,6  =  56  kWh  /  h 
Costo  electricidad:  56  •  7,2  =  403  pts  /  h 

Por  tanto: 

Ahorro:  732,52  pts  /  h  =>  Ahorro  anual:  752,52  •  5  000  =  3  662  600  pts  /  año 

15 


Tiempo  de  amortización: 


3,6626 


4,01  años 


4) 


Ahorro  de  energía  primaria: 


560000  56  3600  j  ^  termias 


0,9 


0,3  4,18 


ano 


2307283,3 


th 


ano 
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8.7-  Una  termobomba  se  destina  al  calentamiento  de  agua  sanitaria,  cuya 

temperatura  se  eleva  de  10°C  hasta  80°C.  Funciona  con  dos  fluidos:  freón-12 
y  agua. 

El  R-12  sigue  la  instalación:  condensador  isóbaro  (A)  a 
15,56  kp/cm  ,  al  que  entra  como  vapor  saturado  seco,  y  lo  abandona  en  esta¬ 
do  de  líquido  saturado;  válvula  de  laminación  (B),  donde  se  expansiona  hasta 

•y 

la  presión  del  evaporador  (C)  =0,655  kp/cm  ,  del  cual  sale  con  un  título 
x  =  0,85,  entrando  al  compresor  adiabático  (D),  a  cuya  salida  entra  en  el  con¬ 
densador. 

El  H2O,  cuyo  caudal  másico  es  de  lOkg/min,  sigue  la  instalación: 
compresor  adiabático  (E),  de  rendimiento  isoentrópico  0,82,  al  que  entra  co¬ 
mo  vapor  saturado  seco  a  40°C,  y  lo  abandona  como  vapor  recalentado  a 
1,033  kp/cm2;  a  continuación,  un  condensador  isóbaro  (F),  en  el  que  se  reali¬ 
za  la  cesión  útil  de  calor  al  agua  de  uso  sanitario,  y  del  que  sale  como  líquido 
saturado,  expansionándose,  a  continuación,  en  la  válvula  de  laminación  (G) 
hasta  la  presión  del  evaporador  (H),  a  cuya  salida  entra  en  E.  Se  pide: 

1)  Dibujar  el  esquema  de  flujo  de  la  instalación.  Representar,  separada¬ 
mente,  ambos  ciclos  en  (7,5)  y  (h,s),  expresando  en  sus  vértices  los  valo¬ 
res  de  las  correspondientes  entalpias  y  entropías  específicas  en  kcal/kg. 

2)  Rendimiento  isoentrópico  de  D. 

3)  Caudal  másico  de  R-12,  en  kg/min,  y  COP  global  de  la  termobomba. 

4)  Rendimiento  exergético  del  intercambiador  formado  por  A  y  H. 

5)  Caudal  de  agua  caliente  que  se  consigue  si  un  10%  del  calor  producido 
va  a  la  atmósfera. 
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2)  Utilizamos  las  tablas  convenientes  del  R-12  y  del  agua.  Las  unidades,  en  kcal,  kg,  K. 

Sígase  con  atención  la  resolución,  identificando  el  significado  de  los  valores  numéricos. 


0,85  = 


A, _ 5, 

4ÓJ"  0,17373 


5,  =  0,1 5  =  s2s ;  A,  =  34,425 


j,  -  0,08021 


h2s  —  22,86 
0,1 6 1 59  -  0,0802 1  ~~  49,98  -  22,86 

Por  tanto,  el  rendimiento  isoentrópico  de  D  será: 

45,3411-34,425 


/i  -  45,3411 


49,98-34,425 


0,7017 


3) 


m 


R- 12 


m„. 


614,5-100,04 

49,98-22,86 


=  19,956 


mR_ l2  =  1 89,56  kg  /  min 


“Frío”  =  1 89,56  •  (34,425  -  22,8)  =  21 92,26  kcal/min 
“Calor”  =  10-  (764,44  - 1 00,4)  =  6674  kcal/min 
W  =  (767,44  -  614,5)+  (49,98  -  34,425)- 189,56  =  4478  kcal/min 


Por  tanto: 


COP  = 


6  674 
4  478,006 


1,4904 
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4) 


(614,5 -100,04)- 253- 


*7«r 


A+H  ) 


614,5-100,04 
273  +  40 


49,98-22,86- 


49,98-22,86 
273  +  59,9 


0,8 


•18,956 


5)  Balance  de  energía: 

0,9  •  10  •  (767,44  - 100,04)  =  mag  sanit  ■  1  •  (80-10^1 


ag.samt 


--  85,7  kg/min 
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8.8-  Se  utiliza  una  fuente  de  vapor  para  proveer  de  calor  a  un  gran  edificio  cuya 
temperatura  Te,  superior  a  la  temperatura  ambiente  7o,  desea  mantenerse. 

En  estado  estacionario,  el  calor  transferido  por  el  vapor  al  edificio  por 
unidad  de  tiempo,  Qe,  es  igual  a  las  pérdidas  de  calor  de  éste,  que  va  al  am¬ 
biente,  Q o,  las  cuales  de  calculan  según:  Qo  =  kA  (Te-  To),  donde  k  es  una 
constante,  y  A  la  superficie  del  edificio. 

En  el  esquema  1  el  calor  se  aporta  directamente  desde  el  vapor  al  edi¬ 
ficio.  En  el  esquema  2  se  aprovecha  el  salto  térmico  entre  el  vapor  y  el  edifi¬ 
cio  para  producir  trabajo,  utilizando  una  máquina  reversible,  que  se  emplea 
para  hacer  funcionar  una  termobomba  reversible  entre  el  ambiente  y  el  edifi¬ 
cio.  Se  pide: 

1 )  Relación  entre  los  caudales  de  vapor  necesarios  para  el  funcionamiento, 
según  cada  uno  de  los  esquemas,  suponiendo  que  en  ambos  casos  son 
iguales  las  condiciones  del  vapor  a  la  entrada  (e)  y  a  la  salida  (s),  en  fun¬ 
ción  de  Te,  Tq  y  las  entalpias  y  entropías  del  vapor  a  la  entrada  y  la  salida. 

2)  Valores  de  m  i  y  m-i  cuando  Te  =  20°C;  7o  =  -5°C;  k  —  1 ,5  kcal  /  h  m2  °C. 
El  vapor  a  la  entrada  está  en  estado  saturado  seco  a  Pe  —  5  kp  /  cm2;  y  a  la 
salida,  a  Ps  =  1  kp/cm2  y  ts-  25°C.  A  =  5  000  m2;  ss  (entropía  específica 
del  agua  a  la  salida)  =  0,08755  kcal/kg  K. 

3)  Rendimiento  exergético  global  en  ambos  procesos  y  diagramas  de  exer- 
gía.  Comentar,  desde  el  punto  de  vista  termodinámico,  los  resultados 
obtenidos  en  los  apartados  2)  y  3). 


e  s  e  ffij 


(1)  (2) 
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1)  Observando  cuidadosamente  las  figuras,  deben  interpretarse  las  expresiones  que  aparecen 

en  la  resolución. 

Balance  de  energía:  rhx{he  -hs)=  \m2{he  -hs)-fv\+(fV  +  Q'0)  [1] 

Balance  de  entropía  (teniendo  en  cuenta  que,  en  el  caso  2,  sólo  hay  irreversibilidades  en  el 
salto  térmico  de  Q0  entre  E  y  el  ambiente: 


m2(s2-se)+ 


ñ\(he-hs)  Q'0 


=  0 


y  eliminando  Q’0  entre  [1]  y  [2]: 


m2  fe-Ul-W 

mx  jhe-hs)-T0{se-ss) 


[2] 


2)  Operando  con  los  valores  numéricos  dados  y  los  obtenidos  en  las  tablas  correspondientes, 

se  obtiene: 


Q0  - 187  500  kcal/ h ;  = 0,25;  /h,=296kg/h;  /n2  =  74kg/h 


3)  Entendiendo  como  rendimiento  exergético,  estrictamente,  el  cociente  entre  la  exergía 

obtenida  y  la  gastada  o  empleada,  el  rendimiento  exergético  es  nulo.  Esto  ocurre  en  todos  los 
procesos  en  que  se  consuma  exergía  para  calentamiento  y,  al  fin,  la  energía  empleada  vaya  a 
parar  a  la  atmósfera  (fuente  térmica  a  7o),  por  lo  tanto  con  contenido  exergético  nulo. 

Naturalmente  que,  aunque  en  ambos  casos  el  rendimiento  exergético  es  nulo,  el  2  es  un 
proceso  termodinámicamente  mejor  (se  evitan  muchas  irreversibilidades  térmicas),  y  que  supone, 
como  se  ve  en  los  resultados  obtenidos,  el  ahorro  del  75%  del  vapor  necesario. 

Los  diagramas  esquemáticos  globales  de  flujo  de  exergía  de  ambos  procesos  serían: 


(Puede  el  alumno  ejercitarse  en  hacer  ambos  diagramas  de  flujo  de  exergía  con  mayor 
detalle,  completando  estos  diagramas  globales  con  los  flujos  parciales  que  tienen  lugar  en  el  mo¬ 
tor  M,  en  la  termobomba  B,  etc.) 
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8.9-  La  figura  representa  el  esquema  de  una  termobomba  cuyo  fluido  ter- 

modinámico  es  R-12  (CCI2F2),  instalada  para  suministrar  agua  caliente,  sani¬ 
taria  y  de  calefacción,  a  un  pequeño  chalé. 

Se  desea  obtener  1  t/h  de  agua  a  80°C,  siendo  suministrada  el  agua 
por  la  red  de  abastecimiento  municipal  a  10°C  y  1  bar  (condiciones  que  coin¬ 
ciden  con  las  atmosféricas).  El  agua  líquida  se  supone  incompresible  de 
v  —  1  m3/t  y  c  =  4,18  J/g  K. 

Como  se  ve  en  la  figura,  el  vaporizador  consiste  en  un  serpentín  subte¬ 
rráneo  que  se  instala  bajo  el  suelo  del  jardín,  cuya  temperatura,  constante,  es 
de  -5°C. 

El  rendimiento  isoentrópico  del  compresor  es  0,75.  Se  pide: 

1 )  Calcular  el  COP  de  la  termobomba  y  la  potencia  del  compresor. 

2)  Diagrama  esquemático  global  de  flujo  de  exergía  en  la  termobomba,  en 
kW.  Calcular  previamente  la  exergía  destruida  por  irreversibilidad,  así 
como  los  flujos  de  exergía  intercambiada  con  el  agua  y  el  suelo. 
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1) 


Utilizaremos  el  diagrama  (P,h)  del  R-12  para  obtener  los  valores  necesarios: 


Según  el  esquema  precedente,  se  obtienen: 


A,  =186—;  h 


kg 


2s 


kJ 

:  253 — ; 
kg 


rij  =  0,75 : 


253-186 
h2  -186 


i  kJ  ,  ^  kJ  , 

h2  =  276— ;  A3  =  46—  =  A4 
kg  kg 


y,  con  estos  valores: 


COP  =  ü  = 
a2-a, 


2,56 


Balance  de  energía  en  el  intercambiador: 

”Ir-  12  (h2  ~ *3 ) = ñag  (h„  -h,)= magcag  (t„  - 1,  )=*mg_l2  -  0,353  kg/s 
De  modo  que  la  potencia  del  compresor  será: 


K  =*¿M2(*2— M=  31,77  kW 


2) 


ÁSun¡v=AS,uelo+ASag  = 


j283  T  K 


273-5 


■  +  m. 


j  =  TaASun¡v  =■••=  20,66  kW 

¿a.  =  S>(  l  -  y  ]=  -  *4  ( 1  -¡i  )  =  -  2-4S  kw 

4/ “4  =4  A/ -4 


Con  estos  valores  se  obtiene  el  diagrama  global  de  flujo  de  exergía  siguiente: 
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8.10-  El  dueño  de  un  restaurante  nos  dijo  que  necesitaba  un  equipo  de  frío 

para  la  conservación  de  productos  alimentarios.  Sólo  nos  dio  estos  datos: 
“Necesito  un  refrigerador  que  no  baje  de  1°C,  para  alimentos  que  no  deben 
congelarse,  con  una  potencia  frigorífica  de  11  kW;  y  un  congelador  ***** 
que  pueda  llegar  hasta  29  ó  30°C  bajo  cero,  y  que  me  produzca  20  kW  de 
frío”. 

Encargado  el  problema  a  un  buen  alumno,  diseñó  una  sencilla  instala¬ 
ción  que  funciona  con  freón-12  (R-12),  según  el  esquema  de  la  figura,  con  un 
solo  compresor  (C),  tres  válvulas  de  laminación  (vi,  V2  y  V3),  dos  evaporado- 
res  (Ei  y  En)  y  un  condensador  (A)  que,  de  propina,  le  va  a  proporcionar  agua 
caliente  para  la  cocina. 

De  A  sale  el  R-12  como  líquido  saturado;  de  los  evaporadores  I  y  II, 
sale  como  vapor  saturado  seco.  En  fin,  todos  los  datos  necesarios  están  per¬ 
fectamente  expresados  en  el  esquema  de  la  figura. 

Suponiendo  todos  los  derrames  en  tuberías  de  conexión  y  serpentines 
bien  aislados  térmicamente,  isóbaros,  reversibles  y  con  secciones  de  flujo 
bien  calculadas  para  que  no  haya  variaciones  de  energía  cinética,  se  pide: 

1)  Representar  esquemáticamente  los  procesos  en  ( T,s )  y  (h,s). 

2)  Temperaturas  mínimas  en  congelador  y  refrigerador;  flujos  másicos  m¡  y 
m a ,  y  títulos  de  vapor  *5  y  X4  a  la  salida  de  V2  y  Vi. 

3)  Entalpia  específica  del  R-12  y  su  temperatura,  a  la  entrada  del  compresor 
C  en  el  punto  1,  así  como  la  potencia  del  compresor. 

4)  Masa  de  agua  caliente  que  se  genera  a  87°C,  en  kg  /  h. 

5)  Coeficiente  de  eficiencia  global  de  la  máquina  frigorífica  y  COP  de  la 
instalación  como  termobomba. 
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1)  La  representación  esquemática  (Tj)  y  (h¿¡)  de  los  procesos  sería: 
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Tiene  especial  interés  la  localización  del  punto  1,  en  el  cual  confluyen  los  flujos  proce¬ 
dentes  de  8  y  de  6,  ambos  a  la  misma  presión  y  con  entalpias  específicas,  respectivamente,  dadas 
en  8  y  6.  El  punto  1,  evidentemente,  estará  situado  sobre  la  isóbara  de  1,01325  bar  y  entre  los 
puntos  6  y  8. 


2)  De  la  tabla  del  R- 12  saturado  se  obtienen  los  valores: 


P  (bar) 

T  (K) 

h'  (kJ /kg) 

r  (kJ/kg) 

h"  (kJ/kg) 

1,01325 

243,38 

37,91 

165,23 

203,14 

3,171 

274 

65,68 

151,06 

216,74 

10 

314,81 

105,11 

127,5 

232,61 

De  la  tabla  del  R-12  recalentado  en  2(1  bar,  370  K):  ho  =  274,14  kJ/kg. 
T,  =  Tsat a01325bar)  =  243,38  K  ;  r/=-29,7°C 


Tu  ~  Tsan 3,i7ibar)  —  274  K  ; 


Las  válvulas  vi,  \2  y  V3  son  isoentálpicas,  luego:  h3  =  h4  =  h5 ;  /?7  =  /?8 
Balance  de  energía  en  I: 


Q,  =  m¡  (h6  -  h5  )=^»h¡ 


_ 20 _ 

203,14  - 105,1 1 


0,204  kg/s 


Balance  de  energía  en  II: 

Qn  =  ffi¡i  (^7  ~  ^4  )=^^t// 


11 

216,74  - 105,1 1 


0,1  kg/s 


x5 


h  —  h f 

n5  n  1,01325  bar 

h  —  h f 

n6  n  1,01325  bar 


105,11-37,91 

203,14-37,91 


h  —  h* 

n4  n  3,171bar 

h  —  /?/ 

nl  n  3,171bar 


105,11-65,68 

216,74-65,68 
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3)  Balance  de  energía  en  1: 

mu\  +  m¡h6  =  (mn  +  m¡  )/?!=>/!, 


0,1 -216,74 +  0,2 -203,14 
0,3 


208  — 
kg 


En  la  tabla  del  vapor  recalentado:  1(1,01325  bar,  208  kJ/kg):  7¡  =  254  K 
Balance  de  energía  en  C: 


Wc  =  {m,  +  mu  \h2  -hx)=  0,3  •  (274,1 4 -  208 )  =  1 9,842  kW 


4)  Balance  de  energía  en  A: 

(hsal~hent)=  (m,  +  mn\h2 -h3)=  mag  -4,18- (87 -17)=><  =  0,1733^  = 


m 


624  — 


9 


2/ 

+  Qi¡ 

wc 

20 


1,55  \;COP  = 


(/n,  +  m„ \h2  ~h3) . 


2,53 
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CAPITULO  IX 

Turbinas  de  Gas. 
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9.  Problemas  Relativos  a: 

Turbinas  de  Gas. 


9.1-  Dos  turbinas  adiabáticas  de  gas  (supuesto  G.P.  de  y  —  1,4),  funcionan 

en  serie  con  la  misma  relación  de  presiones  (P entrada  I P salida)  =  £,  y  con  igual 
rendimiento  isoentrópico,  cada  una  de  ellas,  IV 

Si  el  rendimiento  isoentrópico  del  grupo,  obtenido  por  medidas  a  la 
entrada  y  a  la  salida  del  grupo,  es  rj,  calcular  el  de  cada  turbina. 

Aplicación  numérica:  y=  1,4;  e  =  5;  rj  =  0,8. 


El  diagrama  esquemático  ( h,s )  del  proceso  sería: 


tidamente  las  expresiones: 


h\-h2=cp (7j  - T2 )nh  =  =  Cp%-12\  =  ~  ~~í Tls  =  7¡ 


h\  K.s  cp(T\ |  T2s)  7J  T2 


2  s 


i  -r 
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Para  simplificar  las  expresiones,  llamaremos:  —  =  e ; 

‘2 


i =l  =  k. 
y 


1  2s  ' 


■■T$r 


Tys 


:  rr 


Rendimiento  exergético  global: 


7j  -T,  7j  -T,  7',  -7', 

^  -^3,  ~  7j  -Tje2*  “  7j  (l  -  e  2t  3 


=  r1[l-77(l-e2fc)] 


Rendimiento  isoentrópico  de  cada  turbina: 

r,  =IrlL  =  llzlL.  ri~r2  =  r2~r3  ^  Tl~T2  =  T2~  T3 

s  T —T  T  —T  ’  T -Tpk  T  —T  Fk  T  T 

1 2  s  12  13,s  1lc'  l2  12i^  l2 

=*  Tf=Tf  =>  t2  =  ^F3 

■‘1  I2 


es  decir,  la  temperatura  intermedia  de  la  expansión  es  la  media  geométrica  de  las  temperaturas 
inicial  y  final. 


Tl-Jr?3_T1-TlJl-i1(l-£2k)_ 

7j-7je*  7j  -T,sk 

l-ek 

Aplicación  numérica: 


r  =  --  = 


0,76 


Obsérvese  que  el  rendimiento  isoentrópico  de  cada  turbina  es  menor  que  el  del  conjunto. 
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9.2-  Se  quiere  aprovechar  el  CO2  residual  de  un  cierto  proceso  industrial 

para  obtener  energía  eléctrica,  al  mismo  tiempo  que  se  acondiciona  para  su 
vertido  a  la  atmósfera  bajando  la  contaminación  térmica. 

Para  ello,  el  CO2  se  expansiona  en  una  turbina  de  gas  adiabática.  A  la 
entrada  en  la  TG  el  CO2  se  encuentra  a  P\  =  20  atm  y  7j  =  135°C,  y  su  estado 
a  la  salida  es  el  atmosférico:  Pi  =  Pa—  1  atm,  Ti=Ta  =  9°C. 

El  flujo  másico  del  CO2  es  m  -  7  200  kg/h.  Se  pide: 

1 )  Potencia  obtenida  en  la  TG  en  kW. 

2)  Rendimiento  isoentrópico  de  la  turbina. 

3)  Generación  de  entropía  en  el  universo  en  kW/K. 

4)  Exergía  de  flujo  destruida  por  irreversibilidad  en  kW.  Representarla  es¬ 
quemáticamente  en  (7». 

5)  Rendimiento  exergético. 

Nota:  emplear  el  diagrama  (T,s)  del  CO2.  Son  despreciables  las  varia¬ 
ciones  de  energías  cinética  y  potencial. 


Fijados  en  el  diagrama  los  puntos  I,  2  y  2s  (de  salida  en  la  hipotética  expansión  isoentró- 
pica),  se  leen  en  el  diagrama  los  valores: 

/i,  =215;  h2  =190;  A2j=176;  s,  =  s2j  =  1,09 ;  j2  =1,148 


331 


TURBINA  DE  GAS 


1) 


7^00 

W  =  rhw,  =  m(h -lh)= - (215-190)- 4,18  = 

3600 


209kW 


2) 


n, 


/?,  -  h2  _  215-190 


/),  -  h2s  215-176 


0,641 


3) 


Sg  =  A Suniv  =  m(s2  -A|)=  0,49  kW/K 


4) 


Í  =  TaASuniv=Tam(s2-Si)=  137  kW 


5)  Haciendo  un  balance  de  exergías  por  unidad  de  masa: 

hi=wt+b,,2  +  i 

El  rendimiento  exergético  puede  definirse  de  varias  formas: 

+  h'1  ;  n"ex  (práctico)  =  ^~;  'Y"ex  = 

Ki  ba~bt,2 

Como  en  este  caso  el  estado  2  coincide  con  el  atmosférico: 


b,.2  =  b,n  =  0 


wt 


y  por  lo  tanto:  i]'ex  =  r¡"ex  =  r¡"'ex  =  — L  = 


h\~K 


bt,l  h\-K-Ta(S\-Sa) 


0,6 
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9.3-  La  figura  representa  el  esquema  de  flujo  de  un  grupo  de  potencia  de 

turbina  de  gas.  I  es  un  intercambiador  de  calor  regenerativo  perfecto: 
T6  =  r8;  Ts  =  7j  (>r8).  Se  pide: 

1 )  Dibujar  esquemáticamente  el  diagrama  ( T,s )  global  del  ciclo. 

2)  La  expresión  del  rendimiento  térmico  del  grupo  en  función  de  las  ental¬ 
pias  específicas  en  cada  punto  (/? i,  hi, ...) 

3)  Cuál  sería  el  rendimiento  térmico  (en  función  de  las  h¡)  si  se  suprimiera 
el  intercambiador  I.  Compararlo  con  el  resultado  obtenido  en  2). 

Todos  los  derrames  son  isóbaros,  el  aislamiento  térmico  es  perfecto,  y 
las  variaciones  de  energías  cinética  y  potencial  son  despreciables. 
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En  el  diagrama  esquemático  representado,  de  sencilla  interpretación,  coinciden  los  puntos 
señalados  con  los  correspondientes  del  diagrama  de  flujo  dado  con  el  enunciado.  En  él  aparecen 
claramente  los  procesos  experimentados  por  el  fluido  termodinámico  en  cada  uno  de  los  aparatos. 

El  proceso  cíclico  experimentado  por  el  fluido  es  el  mismo  tanto  si  existe  el  intercambia¬ 
dor  1  como  si  éste  se  suprime.  La  existencia  de  I  permite:  a)  Aprovechar  parte  de  la  entalpia  de 
los  gases  de  salida  de  TB,  que  se  emplea  en  precalentar  los  gases  previamente  a  la  entrada  en  la 
caldera  en  el  estado  1;  y  b)  Enfriar  los  gases  procedentes  de  la  TB,  previamente  a  su  ingreso  en  el 
enfriador.  En  resumen:  los  gases  entrantes  a  TA  se  calientan  en  la  caldera  sólo  entre  1  y  2;  los 
gases  del  enfriador  se  refrigeran  en  éste  solamente  entre  6  y  7. 

Está  claro  que  las  áreas  de  las  superficies  sombreadas  en  la  figura  deben  tener  igual  valor, 
pues  representan  el  calor  intercambiado  entre  los  gases  procedentes  de  TB  y  los  procedentes  de 
C. 


2) 


n,= 


Trabajo  neto  obtenido 
Calor  aportado  en  la  caldera 


(h2  ~  ^3  )+  (^4  ~  ^5  )~  (^8  ~  ^7  ) 

(h2-hl)+(hi-hi) 


3)  Suprimiendo  el  intercambiador  I,  todo  el  calentamiento  de  los  gases  entre  8  y  2  debe 

hacerse  en  la  caldera,  con  lo  cual: 


,/  _  (/i,-/;3)+(/í4-/i5)-(/;s-/i7) 

'  (h-ih)+(b*-ih) 
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Efectivamente: 

>l',  _  (lh  -  /»!  )  +  (/?4  -h\)  _  |  /»!  -  /tg  <  x 

Ut  (h2  ~  \  )  ■ +  (ll4  -  >h  )  ih2  ~K)+  (h4  -  h2  ) 

Es  decir,  que  el  rendimiento  térmico  de  la  instalación  disminuye  al  eliminar  el  intercam¬ 
biador  regenerativo. 
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9.4-  En  una  turbina  de  gas  entra  un  caudal  de  m  =  2,6  kg/s  de  gases  ca¬ 

lientes  procedentes  de  una  cámara  de  combustión.  Dicha  mezcla  de  gases, 
que  se  puede  considerar  ideal,  tiene  la  composición  volumétrica  siguiente: 
70%  N2,  10%  CO2,  5%  CO  y  15%  H2O.  La  presión  y  la  temperatura  de  los 
gases  a  la  entrada  de  la  turbina  son  P\  =  6  bar  y  T\  =  1  250  K  respectivamen¬ 
te,  siendo  el  diámetro  de  la  tubería  de  entrada  30  cm.  La  turbina  es  adiabática, 
y  el  proceso  de  expansión  se  puede  considerar  reversible,  siendo  la  presión  de 
los  gases  a  la  salida  P2  =  1,2  bar.  El  diámetro  de  la  tubería  de  salida  es  50  cm. 

A  continuación  de  la  turbina  se  hacen  pasar  los  gases  a  través  de  un 
intercambiador  de  calor,  donde  son  enfriados  mediante  agua  de  refrigeración 
hasta  la  mínima  temperatura  que  se  puede  alcanzar  sin  que  se  produzca  con¬ 
densación  de  vapor  de  agua  (punto  de  rocío).  La  temperatura  del  agua  de  re¬ 
frigeración  es  15°C  a  la  entrada  del  intercambiador,  y  50°C  a  su  salida. 

Se  considera  que  el  derrame  a  través  del  intercambiador  de  calor, 
tanto  para  los  gases  como  para  el  agua,  es  isóbaro.  Se  pide: 

*  . ,  .  ,  i 

1 )  Caudales  volumétricos  a  la  entrada  y  a  la  salida  de  la  turbina  en  m  /s. 

2)  Variación  de  la  energía  interna  específica  de  la  mezcla  de  gases,  en 
kJ/kg,  entre  la  entrada  y  la  salida  de  la  turbina. 

3)  Trabajo  específico  y  potencia  de  la  turbina.  Se  considerará  despreciable 
la  variación  de  energía  potencial. 

4)  Caudal  de  agua  de  refrigeración  que  se  necesita  en  el  intercambiador  de 
calor  para  enfriar  los  gases  hasta  la  citada  temperatura  mínima. 

Datos:  las  capacidades  caloríficas  específicas  medias  de  los  gases  de 
turbina  en  el  intervalo  de  temperaturas  consideradas  en  el  problema  son  los 
de  la  tabla  adjunta.  Calor  específico  del  agua  líquida  constan¬ 
te  =  4,19  kJ/kg  K. 


Comp. 

M, 

cpj  (kJ/kg  K) 

h7 

28 

1,18 

C02 

44 

1,01 

CO 

28 

1,30 

h2o 

18 

2,46 
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Cálculo  de  la  masa  molecular  media  y  de  la  capacidad  calorífica  a  presión  constante  media 
de  los  gases: 


Comp. 

M¡ 

x¡ 

x¡  M, 

—  x  i  /  Mm 

Cp,i 

yiCp.i 

n2 

28 

0,7 

19,6 

0,697 

1,18 

0,822 

co2 

44 

0,1 

4,4 

0,156 

1,01 

0,157 

co 

28 

0,05 

1,4 

0,05 

1,30 

0,066 

h2o 

18 

0,15 

2,7 

0,097 

2,46 

0,236 

E 

M„,  =  28,1 

Cp,m  1  >28 1 

1) 


•  _  V¡  _  V2  ■  _  m  RJ\  _  m  R  Z¡ 


m  =  —  =  —  =>  V1  =  m  Vj 
Vi  v. 


ñ  MmP, 


1,602^1 

s 


Determinación  de  la  velocidad  del  flujo  a  la  entrada  de  la  turbina,  c\. 


,>  n  -°’3~  _  •  mRT2 

V,  =  — - — c,  =>  Cj  =  22,66—  ;  V2  =  mv2  =  — — - 
4  s  MmP2 


5,524^ 

s 


•ii  i  i  •  71-0,5  Hl 

Velocidad  a  la  salida:  V2  = - c2  =>  c2  =  28,13 — 

4  s 


La  temperatura  a  la  salida,  T2,  se  calcula  teniendo  en  cuenta  que  la  expansión  en  la  turbina 
es  adiabática  reversible  (isoentrópica): 

1-7 


í  D  \ 


t2  =  tx 


p2 

\  2  J 


donde: 


-¡=CJL=  cp  = _ 

Cv  CP~Rm  1,28 1  - 


8,31 

28,1 


=  1,30 


De  modo  que: 


í  c.  \ 


r2=1250- 


1-1.3 

1,3 


V 1,2  J 


=  862,2 K 


2)  A  u 


Y  (y¡Aui )  =  Y  y<  C'‘dT  =  X  [-V'  Cv,/  (r2  -  T1  )] 


:  cv,m  (R2  7I  )  : 


l  J 

-383,14— 

kg 


3) 


Balance  de  energía:  Qx  2  -  WT  =  rh 


y  i  A 

h2  +  —  c2 

6  i  V 

/?i  +  —  q2 

— 

A  2 

r  2  jj 
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h2  ~h\  =zCp,m(J 2  -  Tx  )=•••=  -497,8  kJ/kg;Q{  2  =0 


W, 


\  =  A,  —  Aj  + —  (c,2  -c22)=---=  497,6  kJ/kg 


WT  =  Nt  =  mw,  =  1 293,7  kW 


4)  La  presión  parcial  del  vapor  de  agua  en  los  humos  a  la  salida  de  la  turbina  (antes  de 

condensación)  será: 

Py  =  P2  xH1o  =  1’2  •  0,15  =  0,1 8  bar 

Mirando  en  las  tablas  del  agua  saturada  se  encuentra  que  la  temperatura  para  la  cual  la 
presión  de  saturación  del  agua  es  0,18  bar  es  58°C,  que  será  la  que  hay  a  la  salida  del  intercam¬ 
biador:  Tj  =  331  K. 


— Yyyyyyy77\ — 

3 

3  1 

— yyyyyyyyy — 

■  \  e 

Balance  de  energía  en  el  intercambiador: 

m(/i2  ~/i3)=  mag (hs  -  he }rhcpm (T2 -T2)=  magcag ( Ts  -Fe)=> 


=>m 


“g 


ñCp,m{T2-T,) 
m  cag(Ts-Te) 


12,09— 
_ s 
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9.5-  En  una  planta  de  turbina  de  gas  de  combustión  externa  en  la  que  el 

fluido  de  trabajo  es  aire,  entra  éste  al  compresor  a  17°C  y  1  kp/cm  ,  compri- 
miéndose  hasta  5  kp/cm  .  La  temperatura  del  aire  a  la  entrada  de  la  turbina 
propiamente  dicha  es  900  K.  Admitiendo  que  el  aire  se  comporta  como  un 
gas  perfecto  de  exponente  adiabático  y=  1,4  y  de  constante 
Rm  =  0,287  J/g  K,  y  considerando  el  ciclo  totalmente  reversible,  se  pide: 

1)  Calor  cedido  al  aire  en  el  calentador  y  el  cedido  en  el  enfriador  por  uni¬ 
dad  de  masa. 

2)  Trabajo  específico  de  la  turbina  y  del  compresor  y  rendimiento  térmico 
del  ciclo. 

Con  el  fin  de  aumentar  el  rendimiento  térmico,  se  añade  a  la  instala¬ 
ción  un  intercambiador  de  calor  regenerativo  perfecto  (rendimiento  1).  Se  pi¬ 
de: 

3)  Rendimiento  térmico  del  nuevo  ciclo. 

4)  Caudal  másico  que  debe  circular  por  la  instalación  para  que  la  potencia 

de  la  planta  de  turbina  de  gas  sea  de  200  kW.  ¿Cuál  es  el  caudal  volumé- 
m  •> 

trico  enm/sa  la  entrada  del  compresor? 
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1) 


2) 


El  diagrama  ( P,v )  esquemático  del  ciclo  sería: 


=  hi-h2=cp  (t3  -  t2  >r,  p{  (l_rVr  =  t2  p2{i~r)lr  =*t2  =  r,  ■  504/l4  =  459,  t>k 


De  modo  que:  q  =  1,004- (900  -  459,31)=  442,4 kJ/kg 


q0  =hx  -h4  =cpm(Tl -r4>r4P1(l-rVy  =T3P2('-r)/r^T4  =r3  -568,2/: 


3)  El  diagrama  de  flujo  y  el  (P,v)  esquemático  de  la  instalación,  con  la  introducción  del 

intercambiador  regenerativo,  podrían  ser: 
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Como  se  ve,  se  hace  un  aprovechamiento  parcial  de  la  entalpia  de  los  gases  que  salen  de  la 
turbina  para  precalentar  los  gases  a  la  salida  del  compresor  antes  de  que  entren  en  el  calentador, 
en  el  cual  se  elevará  la  temperatura  de  los  gases  desde  T?  =  T4  hasta  rl\  ya  que  el  intercambiador 
es  perfecto. 

De  modo  que:  q  =  h3  -  hY  =  1,004  •  (900  -  598,25)  =  333,08  kJ/kg 

wT  =  h3  -  h4  =  h3  -  h2'  =  333,08  kJ/kg ;wT  +wc  =  ( h3  -  h4 )+  (h1  -  h2 ) 

q  o  =  >h  -  K  =  h\  -  h2  =  wc 


Así  que  el  nuevo  rendimiento  térmico  sería: 


q  +q  o 


166,99 

333,08 


Efectivamente  se  observa  que  el  rendimiento  térmico  mejora  notablemente  con  la  intro¬ 
ducción  del  intercambiador. 


4)  wT  +  wc  =  333,08  - 169,99  =  163,01  kJ  /  kg 

kl  kl  ke” 

N  =  200 —  =  163,01 - m  =>  m  =  l,23— 

s  kg  s 

m  =  V,  p,  =>  Vj  =  —  =  mv  =  m  =■■■=  1,045  — 

Pi  P\  — sJ 
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9.6-  Una  turbina  de  gas  de  combustión  externa,  en  la  que  el  fluido  de  tra¬ 

bajo  es  aire,  funciona  según  un  ciclo  de  Joule  reversible  (ciclo  de  compara¬ 
ción). 

A  la  entrada  del  compresor  el  aire  se  encuentra  a  27°C  y  1  bar,  com¬ 
primiéndose  hasta  6  bar,  siendo  1  000  K  la  temperatura  a  la  entrada  de  la  tur¬ 
bina.  Supuesto  el  aire  como  gas  perfecto  de  masa  molecular  media  28,9  y  ex¬ 
ponente  adiabático  y=  1,4,  se  pide: 

1 )  Temperatura  media  termodinámica  de  absorción  de  calor. 

2)  Relación  de  trabajos  y  rendimiento  térmico  del  ciclo. 

3)  Comprobar  que  el  rendimiento  exergético  del  ciclo  es  la  unidad. 

4)  Caudal  de  aire  que  debe  circular  si  la  potencia  neta  es  de  100  kW. 

Consideremos  ahora  que  en  el  ciclo  de  Joule  descrito  anteriormente 
intervienen  ciertas  irreversibilidades,  y  tengamos  en  cuenta  solamente  las 
irreversibilidades  en  la  turbina  que,  suponemos,  funciona  con  un  rendimiento 
isoentrópico  ri^  =  0,9.  Para  este  ciclo,  determinar: 

5)  Destrucción  específica  de  exergía  en  la  turbina,  representándola  esque¬ 
máticamente  en  un  diagrama  ( T,s). 

6)  Rendimiento  exergético  del  ciclo. 

Finalmente,  supongamos  que  en  este  ciclo  de  Joule  irreversible  inter¬ 
calamos  un  intercambiador  de  calor  regenerativo  perfecto  (es  decir,  que  el 
intercambio  de  calor  se  efectúa  sin  salto  finito  de  temperaturas).  Para  este  ci¬ 
clo: 

7)  Calcular  el  rendimiento  térmico. 

Dato:  Temperatura  atmosférica  Ta  =  290  K. 
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T2 


0.4 

=  300  6 14 


=  499,91 K;Ta 


-0.4 

1000  6  14  =600, ia: 


h^-hj  cp(T¡-T2)  1000-499,91 


,  1000 

Itl - 

499,91 


724,7/: 


2) 


r  _1|wc_1  h2-hl_l  T2-Tt  t  499,91-300 

w  wT  h^-hA  t3-t4  1000-600,1  L- 

_  wT  +  wc  _  (h3  -  h4 )-  (h2  -  )  _  i  ^4-^1  _  j  2~4  -  7¡  _ 
1  q  h3  —  h3  h3  —  A2  r3  -T2 


wT+wc+  (b,  4  -  b, , )  (/i3-/j4)-  (¿i2  —  ¿1 )+  (/»4  ~  A| )~  Ta  (s4  -  s, ) 

¿>,3-6,2  A3-62-7;(s3-í2) 

/;3  -^2  -Tg{sj  -s2  )  _iy| 

hi-h2~Ta  (^~S2)  *— 1 


4) 


iV  =  m(vT  +  vc  );m  = 


N 


cP[(r3-r4)-(r2-r,)] 


0,486— 


=  ML  =  1i006— ) 

0,4  28,9  fe/:  J 


5) 


Con  la  irreversibilidad  en  la  turbina  adiabática,  el  ciclo  se  corregiría  según: 


La  exergía  específica  destruida  por  irreversibilidad  sería: 


h  —  TaAsun¡v 


~  T a  (% 


Slfos  = 


h~K 

h-t-h. 


h~Tv 

h~TA 


Tv  =  r3  -  ijs  (T3-T4)=  1000-  0,9  ■  (1000  -  600,1)  =  640,09 K 
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t4. 


s - s,  =  s..  —  s.  =  c„  ln —  =  1,006  ln 
4  3  4  4  '  T4  600,10 


640,09  kJ 

=  0,065 


kg  K 


Sustituyendo  valores:  i, 

cuya  representación  en  ( T¿)  sería: 


=  290  0,065  = 


18,85  y/ kg 


6) 


WT  +  wc+  b,  4-  -  br]  _  (h2  -  hr )-  (h2  -  A, )+  (hr  -hx)-Ta  {s4.  -  ) 
fy,3_fy,2  fy.3  —  4,2 

fy.3  _  b,  2  b,  3  -  6,  2  fy,3  ~  fy,2 


Siendo:  6, 3  -6, 2  =  cp{T2  - T2)- Tacp ln?±  =  300,57— 

T2  kg 


Por  tanto: 


18,85 

300,57 


0,94 


7)  Con  el  intercambiador  regenerativo,  la  representación  esquemática  (T,s)  de  los  procesos 
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Así  que: 


w  T  +  wc  _  (T3  Ta,)  (T2  7, )  _  ^  T2  7, 
hj  ~  h-2  p  T¿-  Ta,  T3  -  T4, 


Se  comprueba  que,  a  pesar  de  las  irreversibilidades  de  la  turbina,  el  rendimiento  térmico 
de  la  instalación  ha  mejorado  respecto  de  2). 
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9.7-  Una  turbina  de  gas  de  combustión  externa  utiliza  aire  como  agente 

termodinámico,  al  que  consideramos  con  comportamiento  de  gas  perfecto  de 
masa  molecular  media  Mm  =  28,9  y  exponente  adiabático  y  =  1,4. 

El  aire  entra  en  el  calentador  de  la  instalación  a  7,6  bar  y  1 85°C,  ca¬ 
lentándose  hasta  810°C  por  el  calor  que  ceden  los  humos  procedentes  de  la 
cámara  de  combustión,  los  cuales  entran  al  calentador  a  900°C  y  se  enfrían  en 
él  hasta  340°C.  Dichos  humos,  que  se  pueden  considerar  mezcla  ideal  de  ga¬ 
ses  ideales,  tienen  la  siguiente  composición  molar:  0,15  CO2,  0,30  H2O  y  0,55 
N2.  Tanto  el  derrame  del  aire  como  el  de  los  humos  a  través  del  calentador  se 
consideran  interiormente  reversible. 

A  la  salida  del  calentador  el  aire  entra  en  la  turbina  propiamente  dicha, 
donde  se  expansiona  adiabáticamente  hasta  la  presión  de  1 ,7  bar,  con  un  ren¬ 
dimiento  isoentrópico  de  0,85. 

Sabiendo  que  la  potencia  de  dicha  turbina  es  5  MW,  determinar: 

1 )  Caudal  de  los  humos  procedentes  de  la  cámara  de  combustión. 

2)  Aumento  específico  de  la  exergía  de  flujo  del  aire  entre  la  entrada  y  la 
salida  del  calentador,  y  destrucción  total  de  exergía  en  éste  por  unidad  de 
tiempo. 

3)  Destrucción  de  exergía  por  unidad  de  tiempo  en  la  turbina  y  rendimiento 
exergético  de  la  misma. 

Dato:  Ta  =  290  K. 


De  la  tabla  de  c*p  =  a  +  b  T+  c  T2  se  obtienen  los  valores: 


Comp. 

a 

b ■  103 

c- 106 

C02 

0,453 

-0,305 

0,697 

n2 

1,091 

-0,358 

0,690 

h2o 

1,880 

-0,512 

1,917 

Según  el  enunciado,  el  diagrama  de  flujo  podría  ser  el  siguiente: 
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1)  El  diagrama  (h¿¡)  de  la  turbina  se  muestra  a  la  derecha. 

N  =  mwT  =  5  MW ;  wT=h2-h3;  q,  =  ^  ~ 

"2  *2  hs 


wt  =  wT.s'1s  =ns - ;RmT2 

Y- 1 


1- 


L± 


0,85—  ■—  (810  +  273)- 
0,4  28,9 


=  322,49— 
kg 


m 


a 


5000 kW 
322,49kJ/kg 


1 5,50  kg/s 


Balance  de  energía  en  el  calentador: 


ma(h2-^)=  tiih (h,  - h„ );h,  - h„  =  j  '  £ {ytcpj¡ )dT 


Comp. 

x¡ 

XiM¡ 

y¡  =  x¡M¡/Mm 

co2 

44 

0,15 

6,60 

0,24 

h2o 

18 

0,30 

5,40 

0,20 

n2 

28 

0,55 

15,40 

0,56 

E 

27,40 

1 

h,  - h„  =  0,24  •  £  (o, 453 - 0,305  •  10^r  +  0,697  •  10“6r2 }iT  + 

+  0,20  •  í" 73  (l  ,09 1  -  0,35 8  •  1 0-3  T  +  0,69  •  1 0"6  T 2  \lT  + 

J613  '  r 


J-1173  /  ,  ,  kJ 

(1,88-0,512  10_37’  +  1,917  •  10~67’2  pT  =•••=  1192,76 — 
613  v  r  kg 

h2~h\  =cp(T2-Ti)=-¥—Rm{T2-T])=>--=  629-^ 

Y~  1  kg 


De  modo  que: 


•  _  ma{h2-hx)  _  _ 


m 


h,-h„ 


8,17  — 


2)  Ki-bn  =h2-fh-Ta(S2-Si)=^Rm{T2-Tl)-Ta^-Rmln%-=>~= 


Y- 1 


Y- 1 


377,82— 

kg 
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Según  Gouy-Stodola: 

Í,  =  TaASunh,  =  Ta(mhAsh  +  maAsa );A sh  =  cph  (>’cp¡) 


dT 

T 


=  0,24  •  í  I  -  0,305  •  10^  +  0,697  •  10~°T  | dT  + 
J1173I  T 


6136  0,453 


l~3 


+  0; 


■20I 


■613  f  I  nal  ,  , 

1  ’  -  0,358  10~3  + 0,690  •  10~6r  |¿r  + 


1173  T 


r6136l88  ^  * 

0,56-  - - 0,512  - 10-3  + 1,917  10^6r  \iT  =■■■=- 1,3432 

•71173  T 


kJ 

kgK 


As„  =  c  „  „ln—  =  — ■ 


T2  1,4  8,31  ,1083 


-  •  In  - 


7i  0,4  28,9  458 


=  0,8661 


kJ 

kgK 


Sustituyendo:  /,  =  290  •  (l5,5  •  0,8661  -  8,17  ■  1,3432)  = 


7610,67/W 


3) 


Balance  de  exergía  en  la  turbina:  btl=bt2  +  wT  +  i,  7 


ít,T  =  mJa(S3~  Sl)=  ><TaRn 


r-i  t2  t2 


t3s=t2 


r  „  \ 


Y- 1 


=  706 K 


T2-T3  =  (T2  -T3s  y¡s  =  (1083 -706)- 0,85  =  320,45=>r3  =  762,55 K 


y  sustituyendo:  It  T  =  15,5  •  290 


8,31 

28,9 


1,4  ,  762,55  ,  1,7 

- In - In - 

0,4  1083  7,6 


348,51 kW 


n 


WT 


ex,T 


bt,  2  bt.3 


K 

NT 


:l-l4L  =  l-  348’51 


5  000 


0,93 
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9.8-  En  una  turbina  de  gas  de  combustión  interna,  el  aire  procedente  del 

o 

compresor  entra  a  la  cámara  de  combustión  a  3,6kp/cm  y  84°C.  El  com¬ 
bustible  utilizado  es  un  gas  cuya  composición  molar  es:  28%  H2,  56%  CH4, 
1%  O2  y  el  resto  N2.  Dicho  combustible  ha  sido  precalentado  de  manera  que 
entra  a  la  cámara  a  140°C  y  3,6  kp/cm  ,  siendo  el  caudal  de  18  m  /  min.  Los 
humos  a  la  salida  de  la  cámara  se  encuentran  a  940°C  y  3,5  kp/cm  ,  habién¬ 
dose  efectuado  un  análisis  volumétrico  de  los  mismos  y  encontrándose  que  en 
su  composición  aparece  CO  en  una  proporción  del  1,5%  (referido  al  total  de 
humos  secos). 

A  la  salida  de  la  cámara,  los  humos  son  conducidos  a  través  de  una 
tubería,  en  la  que  supondremos  despreciables  las  pérdidas  de  carga  y  el  calor 
intercambiado  con  el  exterior,  hasta  una  turbina  donde  se  expansionan  hasta 
la  presión  ambiental  de  1,02  bar,  con  un  rendimiento  isoentrópico  del  92%. 
Siendo  la  temperatura  ambiental  ta=  17°C,  y  efectuándose  la  combustión  con 
un  coeficiente  de  exceso  de  aire  X  =  1,2,  se  pide: 

1 )  Composición  molar  de  los  humos  a  la  salida  de  la  cámara  de  combustión. 

2)  Calor  intercambiado  a  través  de  las  paredes  de  la  cámara  por  mol  de 
combustible  y  por  hora. 

3)  Potencia  obtenida  en  la  turbina.  ¿Se  condensará  vapor  de  agua  en  ella? 

4)  Trabajo  perdido  y  exergía  destruida  en  la  turbina  por  unidad  de  tiempo. 
Determinar  también  el  rendimiento  exergético  de  la  turbina. 

Datos:  con  el  fin  de  no  alargar  excesivamente  los  cálculos,  se  adopta¬ 
rán  los  siguientes  valores  para  las  capacidades  térmicas  molares,  expresadas 
en  cal /mol  K:  CO:  7,7;  C02:  13,2;  H20:  9,1;  N2:  7,4;  02:  8,2;  CH4:  9,7;  H2: 
6,9. 


1) 


AIRE  (84SC;  3,6  kp/cm2) 

i 

COMBUSTraLE 

O 

(940#C  ;  3 ,5 kp/cm2) 

(1408C; 

PRODUCT .  C . 

L  O 

3,6  kp/cm2) 

J 
— ►— 

De  las  tablas  de  entalpia  normal  de  formación  se  obtienen  los  siguientes  valores: 


Comp. 

CO  (g) 

C02  (g) 

h2o  (1) 

CH4  (g) 

Ah°f  (kcal/mol) 

-26,53 

-94,44 

-68,60 

-17,96 
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Cálculo  del  aire  mínimo  necesario: 


Las  reacciones  estequiométricas  de  combustión  son: 

H2  +V2  02  -4  H20 ;  CH4  +  202  ->  C02  +  2H2Q 


O2  mínimo  necesario: 


0,28  •  -  +  0,56  ■  2  -  0,01  =  1,25  mol°2  : 
2  mol  comb. 


1,25  mol  aire 

0,2 1  mol  comb. 


Puesto  que  en  los  productos  aparece  CO,  parte  del  metano  se  quema  de  forma  incompleta 
según  la  reacción: 

CH4  +  |o2  ->  C0  +  2H20 


Llamando  x  a  la  fracción  de  CH4  que  se  quema  según  la  combustión  completa  (y  por  tanto 
siendo  1-x  la  que  se  quema  de  forma  incompleta),  la  composición  de  los  humos  secos  por  mol  de 
combustible  será: 

C02  :0,56  •  x;CO  :0,56 •  (l  - x);N2  :0,79 ■  /  +  0,15  =  5,79 ;02  :0,21  ■  (A - l)*  lmín  +  •  (l - x) 


El  número  total  de  moles  de  humos  secos  por  mol  de  combustible  será:  6,88  -  0,28  x. 
Fracción  molar  del  C02: 


0,56  •  (l  -  x) 
6,88  -  0,28  •  x 


=  0,015=>x  =  0,84 


De  modo  que: 


R 

mol /mol  comb. 

h2 

0,28 

ch4 

0,56 

O, 

1,5  +  0,01 

n2 

5,79 

P 

mol /mol  comb. 

x,-  (%) 

CO 

0,09 

1,28 

co2 

0,47 

6,68 

02 

0,40 

5,69 

n2 

5,79 

82,36 

h2o 

0,28 

3,99 

2)  El  calor  intercambiado  será  la  diferencia  entre  la  entalpia  de  los  productos  y  la  de  los 

reactivos  por  mol  de  combustible:  q=hP-  hR 


hR  =  0,28  • 


f413 


'298 


P-H. 


dT  +  0,56- 


^ íf,CHi  + 


f413 


'298 


■  p,CHi 


dT  +1,5- 


/•41 3 
+  0,01-  < 

4298 


cp0dT  +  5,19-[ 


413 


'298 


Cp.N2dT: 


-3548,3 


/•357 

1298 

cal 

mol 


p.O, 


dT  + 
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hP  -  0,09  •  A hf  co  +  cpCOdT 


+  0,47- 


o  f1213 

A/^+L 


¿•1213 

3,40-  c 

J  298 


+  5,79- 


(•1213 

í 

J298 


J298 

De  modo  que: 


cp,NdT  +  0,28- 


o  f1213 

A,lf.H20(  l)  +  r(  25°  C  )  +  I  cp.H2OdT 

\  '  J298  y 


^  cal 

=•■•=-12190,6- 


mol 


q=  hp  —  hK  =  -8  642,3  cal  /  mol 


A>  PV  3,6 •  9,8  1  04- 18/60  ^0mol  A  <r  (,  ,  ^  0^,0,  77 

=  —  = - —  — - =  30,8 - ;Q  =  Ncomb  •  (hP  -hR)=  -  266,1 8  kcal/s 

RT  8,31-413  í  - 


3) 


Determinación  del  exponente  adiabático  y  de  la  mezcla  de  gases  de  combustión: 


cp  =  X  (xicP,i)=  1'9  cal/mo1  K’Y 

Para  el  proceso  isoentrópico: 

^1  =*2»J  ‘ 

1-7 


7,9 

:  —  =  1,34 


cp-R  5,9 


?  "  cp  —  -  Rln  ^  =  0=>c  In  ^  =  Rln 

p  T  pt  p  Ti  P] 


í  „  \ 


^P2s  -  p\ 


pi 


\Pl  J 


= 1213- 


/  3,5  ■  9,8  ■  I  O4  3 

1,02  105 


-0,34 

1,34 


=  89 1,7 ÍT 


Trabajo  específico  de  la  turbina  isoentrópica: 

wT  =  cp(Ti-T2  J=  7,9-  (1213-891,7)=  2538,27  cal/mol 

Para  la  turbina  real: 

w'T  =  tj s  wT  =  0,92  •  2  538,27  =  2335,85  cal  /  mol 


N'r  =  N.  w'T  =  71,92  kcal  /  s  =  300,64  kW 


PHO  =xhop  =  0,0399  •  1,02  =  40,69  mbar  <  Ps(891,7  K) 


No  hay  condensación 


4) 


Cálculo  de  73: 
Así  que: 


wT 


■  w'T  =  vvr  (l  -  Tjs )  =  203,06  cal/mol 


tí  \  f Tl  dT  P2 

h.T  =  Ta  ys2  ~  SX  );s2  -  r,  =  I  cp  —  Rln  — 

2335,85  =  c  (7j  -  T2  )=íT2  =917,4 


itT  =290- 


„„  ,  917,4  „  ,  1,02 

7,9  •  In - R  ■  In- 


1213 


3,5-0,98 


_ cal 

= 

59,2 - 

/ 

mol 
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9.9-  La  figura  representa  el  esquema  de  una  instalación  de  turbina  de  gas 

que  funciona  con  aire  atmosférico  como  fluido  termodinámico,  que  se  consi¬ 
derará,  por  sencillez,  como  un  gas  perfecto  biatómico. 

Con  los  datos  que  se  dan  en  el  enunciado,  se  pide: 

1 )  Calcular  la  potencia  y  el  rendimiento  exergético  de  la  instalación. 

2)  Dibujar  esquemáticamente  un  diagrama  de  flujo  de  energía  y  otro  de 
flujo  de  exergía. 

Se  considerarán  despreciables  las  variaciones  de  energías  cinética  y 
potencial. 

Datos:  1(  1  bar,  300  K);  2(5  bar);  X]S<C)  =  0,8;  r\ S(T)  =  0,9;  4(/>i); 
ni  a  =  927  kg/h.  1(50  bar,  620°C);  11(45  bar,  vap.  sat.  seco);  mv  =  360  kg/h. 

En  el  intercambiador  hay  una  caída  de  presión  del  aire  del  10%,  así 
como  una  pérdida  del  10%  del  calor  cedido  por  el  vapor,  a  la  atmósfera,  de¬ 
bido  al  deficiente  aislamiento  térmico. 


1) 


Los  diagramas  esquemáticos  ( h,s )  para  el  aire  y  para  el  agua  serían: 


r,  =300 .50A,lA=  475,15  K;  n  ,r,  =  475,15  300  =  0,8  =>  Tr=  518,94  K 
2s  U(C)  t-300 
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Para  el  agua,  en  la  tabla  o  en  el  diagrama  correspondientes  se  obtienen  los  valores: 

I(vapor  recalentado):  h¡=  3  700  kJ  /  kg;  s¡  =  7,3  kJ  /  kg  K 
II(vapor  sat.  seco):  hn  -  2  800  kJ/kg;  su  =  6  kJ/kg  K 

\Qi,ii  |  =  <  (h¡  -hn  )’’|c?2,3 1  =  \Qi,ii  |  =  >>iacp  a  (r3  -T2  )=>T3  =  823/é 
En  la  expansión  isoentrópica  de  la  turbina: 

823  —  T 

7)  =823- 4, 5“°’4/1'4  =  535,51  K;  rtm  =  — — - =  0,9  =>  T,  =  564,25  K 

4s  S(T)  823-535,51 

Por  tanto,  la  potencia  neta  de  la  instalación  será: 

W  =  0,27  •  1,004  •  [(823  -  564,25)-  (5 1 8,94  -  300)]  =  |  10,8  kW 

AS univ  =  ASa  +  A  Satm  +  A  Sv 

donde  A Satm  es  el  incremento  de  la  entropía  atmosférica  debido  a  la  fuga  de  calor  que  se  produce 
en  el  intercambiador.  De  modo  que: 

AS  ¡  =  0,27  •  1,004  •  In +  o.l  •  (ó  -  7,3)  =  0,07  — 

300  300  K 

Í,=TaAS,miv  =  300  0,07  =  21  kW 

que,  como  se  ve,  es  casi  el  doble  de  la  potencia  neta  obtenida:  hay  muchas  irreversibilidades  en  el 
proceso. 

,  ,  ...  ,  .  ,  exergía  destruida 

Ctnendonos  a  la  definición  de  rendimiento  exergetico,  r\ex  =1 - : 

exergía  gastada 
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2)  Tomando  para  el  aire  como  origen  de  entalpias  ho(\  bar,  300 K)  =  0,  los  diagramas  de  flujo  de 
energía  y  de  exergía  tendrían  la  forma: 
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9.10-  La  figura  representa  una  instalación  de  potencia  que  funciona  con  un 

gas  perfecto  como  fluido  termodinámico.  La  compresión  se  realiza  en  dos  es¬ 
calones  de  igual  relación  de  compresión,  P2/P1  =  P^/Pi  =  4,  en  los  compre¬ 
sores  adiabáticos  Ci  y  C2,  con  refrigeración  intermedia.  El  gas  se  expansiona 
en  dos  turbinas  adiabáticas  TA  y  TB,  con  recalentamiento  intermedio  del  gas, 
de  igual  salto  de  presiones  P5  /Ps  =  Pj/P&  =  4. 

A  la  entrada  de  Q:  P\  -  Pa  =  1  bar;  T\  -  T„  =  Tj  -  300  K. 

Temperatura  de  entrada  a  la  TA:  T5  =  1  000  K  =  T-¡. 

Se  pide: 

1)  Suponiendo  absoluta  reversibilidad,  representar  esquemáticamente  el 
diagrama  (h,s)  del  ciclo,  y  calcular  su  rendimiento  térmico. 

2)  Suponiendo  que  los  compresores  y  las  turbinas  funcionan  irreversible¬ 
mente  con  un  rendimiento  isoentrópico  de  0,742,  el  mismo  para  todos 
ellos,  y  sin  considerar  ninguna  otra  irreversibilidad,  representar  esque¬ 
máticamente  el  diagrama  (h,s)  del  ciclo,  y  calcular  su  rendimiento  tér¬ 
mico. 

3)  Calcular  el  rendimiento  exergético  ( b¡  obtenida  /  bt  gastada)  de  la  instala¬ 
ción  en  el  supuesto  2). 

El  derrame  del  gas  se  considera  siempre  isóbaro,  y  =  cp/  cv=  1,4. 


1)  La  figura  siguiente  es  el  diagrama  esquemático  (á,s)  en  el  caso  de  reversibilidad  total  y  en 

el  de  turbinas  y  compresores  irreversibles.  El  ciclo  reversible  sería:  l-2s-3-4s-5-6s-7-8s-l.  El 
irreversible:  1-2-3-4-5-6-7-8-1. 
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r4j  =  T3  ■  4°’4/1,4  =  300  •  4°'4/1,4  =  T2s  =  445,8  K  ;  T4  =  T2  =  496,5  K 


[6  s 


0,4/1, 4 


:  ^73 K  -  TSs  ;r¡  s(  T ) 


1000  -  Tb 
1000  -  673 


:  0,742=>77  =  757,4  =  77 


V,  =  ■ 


_2-(T5-Tj-2-(T2s-Tl)_2  (1000 -673)- (445,8- 300)  _ 


(n-rJ+ir.-Tj 


2000-445,8-673 


0,41 


2) 


,  _  2 •  (r5  —  r6)~ 2  •  (r2  —  rt)  _  0  (1000 - 757,4)-  (496,5  - 300) 
(rs-r4J+(r7-r6)  2000-496,5-757,4 


0,1236 


Efectivamente  se  comprueba  que  las  irreversibilidades  en  compresores  y  turbinas  hacen 
bajar  mucho  el  rendimiento  térmico. 


3) 


n,v  =  i- 


bt  gastada 


i  =  T  Av  =  T  ■  2-  c 

Lt  1a¿A^umv  1  a  ^ 


'  r„  ,  t2  ^ 

ln  —2-  +  /»  — 

^8í  ^2,s 


=•••=  67,8 -c„ 


6,  gastocfa  =  (¿,  5  -6, _4)+  (¿f  7  ~bt  6)  = 


=  C, 


(1000 -  496,5)-  Ta  ln  +  (1000  -  457,4)-  Ta  ln 

496,5  757,4 


=•••=  452,7  -c„ 


De  modo  que: 


n,  c  =  i  - 


67,8 

452,69 


0,85 
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9.11-  Dos  turbinas  adiabáticas  funcionan  en  serie  con  un  gas  perfecto  de 

exponente  adiabático  y,  y  con  relaciones  de  presiones,  respectivamente, 
Pa/Pb  =  e  y  Pb/Pc  =  2e.  Ambas  funcionan  con  el  mismo  rendimiento  isoen- 
trópico  y  producen  la  misma  potencia.  Se  pide: 

1 )  Calcular  el  rendimiento  isoentrópico  de  ambas  turbinas  en  función  de  y  y 
e.  Aplicación  numérica:  y  =  1,4;  e  =  5. 

2)  Siendo  la  capacidad  calorífica  específica  a  presión  constante  del  gas 
cp  =  1  kJ  /  kg  K,  y  la  temperatura  de  entrada  al  grupo  =  1  000  K,  cal¬ 
cular  el  trabajo  técnico  específico  producido  por  cada  turbina,  la  tempe¬ 
ratura  Te  a  la  salida  del  grupo  y  el  rendimiento  isoentrópico  del  mismo. 

3)  Factor  de  recalentamiento. 


C 


1) 


El  diagrama  esquemático  (h,s)  de  los  procesos  de  expansión  en  ambas  turbinas  sería: 


Vs  =- 


=>AD  =  BF  =>TÁ  -Td=Tb-  Tf=>Tá 
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x_Td_  |  '~(Tq/Ta) 

_Jb  -  Ta  1-{Tf/Tb)_  1 _ 1_ 

rr-r  rp  l  S  rp  rp  rp 

1  A  \-  F  —  \- —  ]-  F 

Tb  Ta  ta  tb 

En  las  expansiones  isoentrópicas  se  cumple:  T P' 1  7,//  =  cte.,  de  modo  que: 

t  p  (1_y)/7  —  p  p  (i_/)/7^7'  /p  _  P(i-y)/r 
1  A  F  A  —  1  DrB  D  1 1  A  - 

pc(I_r)/r  =>tf/tb  =  (2e)(1_r)/r 

Con  lo  que,  sustituyendo  estas  relaciones  en  [1],  se  obtiene: 


1  1 

?7l“  l_£0-r)/r  i_(2£)^)/r 

=  (/rara  /oí  valores  dados)  = 

0,64 

[1J 


2) 


JJL  =  £(i-r)lr^TD  =i000-5 


-0,4/1, 4  _ 


=  631,4tf 


ta-t„  1000-77 

ir  =  0,64  =  — - —  = - — 

T.  -  Tn  1000-631,4 


:  764  K 


Por  tanto: 


w. 


t  =  w(,|  =  wt2  =  c p (T A  -Tb)=  236 kJ/kg  =cp(rB  -Tc)=764-T( 


El  rendimiento  isoentrópico  global  del  grupo  sería: 

'U*  = 

ÍA~ÍE 

1000-528 


Tc  = 528 K 


Ta  Tq  ;TdPd[i  r)/y  =  TEPE{l~r)lr^>TE  =  631,4- (2e/1_r)/r  =327*: 
‘a  ~Te 


Sustituyendo: 


n. 


1000-327 


0,7 


>>E 


3) 


El  factor  de  recalentamiento  del  grupo  será/,: 


fr 


AD  +  BF 


2AD 


DE 


ÁTd-Te)  1  -77/77 


AE 


AD  +  DE  1  +  DE/AD’AD  cp(TA-TD )  TA/TD- 1 


cumpliéndose: 

Sustituyendo  en  [2]: 

fr  = 


TaPa 


(t-y)/r 


tdpb 


(i-r)/r 


■tepc 


pVA 

(i-r)/r 


r)/r 


1 1  '-fr/ 

e(r-i)/r  _i 


!_£0-r)/r 
'  i  _  20-r)/re2('-r)/r 


1,1 


[2] 
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CAPITULO  X 

Motores  de  Combustión  Interna. 
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10.  Problemas  Relativos  a: 

Motores  de  Combustión  Interna. 


10.1-  Las  figuras  adjuntas  representan,  en  (P,v)  y  (T,s),  el  ciclo  teórico  de 

comparación  de  un  motor  de  explosión  Otto,  formado  por  dos  adiabáticas  re¬ 
versibles  y  dos  isócoras.  Admitimos  que  el  fluido  termodinámico  se  comporta 
como  un  gas  perfecto  de  exponente  adiabático  y,  siendo  su  masa  la  unidad. 

El  motor  opera  de  la  forma  siguiente: 

De  E  a  A  el  émbolo  aspira  la  mezcla  gaseosa  a  la  presión  y  a  la  tempe¬ 
ratura  exteriores  PA  y  TA. 

De  A  a  B,  compresión  adiabática. 

De  B  a  C  se  realiza  la  combustión  (explosión)  prácticamente  de  forma 
instantánea  a  volumen  constante. 

De  C  a  D,  expansión  adiabática  reversible  de  los  gases  de  combustión. 

En  D  se  abre  la  válvula  de  escape. 

De  D  a  A  enfriamiento  a  volumen  constante  hasta  PA  y  TÁ. 

De  A  a  E  los  productos  de  la  combustión  se  expulsan  al  exterior,  que¬ 
dando  parte  de  ellos  en  la  cámara  de  combustión  de  volumen  v*  =  vc. 
Llamando  £  =  va/vb  =  vq/ Vc  al  grado  de  compresión  volumétrica: 

1 )  Calcular  el  rendimiento  térmico  de  dicho  ciclo  en  función  de  y  y  £. 

2)  Conocidas  las  condiciones  (PA,TA)  y  la  temperatura  máxima  alcanzada  en 
el  ciclo  Te,  calcular  la  presión  media  efectiva  del  ciclo  considerado. 
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1) 


Según  la  definición  de  rendimiento  térmico: 


'7, 


*?1  +  ll  _|  +  ^2 _  =  Y-—-  -  l  11 D  11 A  _  |  Cv(Td  Ta)  _  \  Td  Ta  _  |  _  Tn(]  Ta  ¡Td  ) 


9i  ch  ch 

En  los  procesos  isoentrópicos: 


cv(Tc-Tb) 


T'c-T'b 


tc(í-tb/tc ) 


rr-r  V  1  rr-r  y  1 

Tcvc  ~Tdvd 


r- 1  _t  „  r-i 

A'D 


Tbvc  =  7> 


Tb  Ta 


Por  tanto: 


i»,  =1— 5^=1- 


/  \r-i 


1-e 


i-r 


2) 


Por  definición  de  presión  media  efectiva: 


P  = 


w 


n,<?, 


Va  -  VB  VA  -  VB 


(l S^)CÁT(C  Tb\  =  (l - £l-y)x'fC(  Tb\  =  (l - e1- r ) 


%_T^ 

Ta  Ta 


l-v-° 
v  v«  y 


En  la  isoentrópica:  TA  vA  1  =  TB  vB  1 


1- 

v  e/ 


’  (  l 

(/-i;  1-- 


TB/TA  =  e 


Y-l 


y  sustituyendo:  Pm  e  =  (l-e1  7)- 


(7- M  1 


írp  A 

‘c  -ey~' 

P A 

A 

¿c_£r-i 

Ta 

_ d _ i 

0(1  _ 

Ta 

\ _ d _ 

(y-iXe-i) 
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10.2-  Las  figuras  adjuntas  representan  en  (P,v)  y  ( T,s )  el  ciclo  teórico  de 

comparación  de  un  motor  Diesel. 

Suponemos  el  fluido  termodinámico  G.P.  de  y  =  1  y  masa  unidad. 

Los  distintos  procesos  que  componen  el  ciclo  son:  A-B  compresión 
isoentrópica;  B-C  isóbara  (aportación  de  calor);  C-D  expansión  isoentrópica; 
D-A  isócora  (cesión  de  calor). 

Siendo  e  =  vA/vB  el  índice  de  compresión  volumétrica,  y  5  =  vc/vB  la 
relación  entre  el  volumen  que  ocupa  la  mezcla  gaseosa  cuando  cesa  la  entrada 
de  combustible  (ve)  y  el  volumen  de  la  recámara  (v¿),  se  pide: 

1 )  Rendimiento  térmico  de  dicho  ciclo  teórico  Diesel  en  función  de  y,  e,  y  8. 

2)  Conocidas  las  condiciones  (PA,TA)  y  la  temperatura  máxima  alcanzada  en 
el  ciclo  Te,  calcular  la  presión  media  efectiva  del  ciclo  considerado. 


1) 


Según  el  enunciado:  va/vc  =  vd/vc  =  e/S 

Por  definición: 


n,= 


<7i  +<7? 

<7i 


A  s  cte.: 


De  igual  forma: 


=  1  +  ^1  =  l  ^2l_l  cv^d  _  i _ L.Zo. 

*?i  <7i  cp(Tc~Tb)  y  Tc 


1- TjTn 

1  -tb/tc 
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A  v  cte.: 


PA  PD  Ta  PA  n  V  n  y  n  7  n  7  T A 
Y  =  =  ~Y:PAVA  =  PBVB  >PDV A  =  PBVC  ^>y  =  ~Y  = 


D  D 


í  V 
Yb_ 

Vr 


1 


1  Sr- 1  x_si 

De  modo  que:  llt  — 


1-e 


1-7 


87- 1 

r(<5-0 


2) 


P  -  w  -  Mi  ^ 

/  \  ’lt 

Va  ~  vB  .  vB 

vA  1 - 

v  X’A  J 


cp(Tc-TB) 


PfrJ A 


\-&L 
v  X’A  J 


=  Vt 


%  _Tb} 

Ta  Ta 


i-i  i-íe 
y  va 


En  la  isoentrópica:  TA  vA  1  =  TB  vB  1  =>  TB /TA  =  eT  1 


Sustituyendo: 


P,n,e  =  11, 


PaÍtC/Ta  -£r~‘) . 
(l -I/7X1 -1/e) 


íl-£^  57-‘  ] 

pa[tc/ta-£7-1) 

i  7(5-1), 

(7  -  l)(e  -  O 
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10.3-  El  ciclo  dual  es  una  combinación  de  los  ciclos  de  Orto  y  Diesel.  En 

las  figuras  adjuntas  se  representa  el  correspondiente  ciclo  teórico  de  compa¬ 
ración.  En  él  la  combustión  comienza  y  se  realiza  parcialmente  a  volumen 
constante,  y  se  completa,  teóricamente,  a  volumen  constante.  El  aporte  de 
calor  se  efectúa  a  lo  largo  de  los  procesos  isócoro  B-C  e  isóbaro  C-D;  y  la  ce¬ 
sión,  a  lo  largo  de  la  isócora  C-A. 

Considerando  el  fluido  termodinámico  como  G.  P.  de  exponente  adia¬ 
bático  y,  y  siendo  los  parámetros:  \p/ ve  =  8;  v^/vg  =  e;  Pc/Pb  =  o,  se  pide: 

1 )  El  rendimiento  térmico  de  dicho  ciclo  teórico  en  función  de  y,  e,  8  y  a. 

2)  Conociendo  los  calores  aportados  por  unidad  de  masa  q\  y  q2 ,  así  como  el 
volumen  de  barrido  v  =  vA  -  vg,  hallar  la  presión  media  efectiva  del  ciclo. 


1)  Por  definición: 

_  <7i  +(h  _  j  |  ?3  | _ £v  -  T¡  > _ _  j _ Tg  ~ T± _ 

Q\  +(h  ci\  +  <?2  cv(^c -TB)+cp(TD -Tc)  Tc-Tb +y(rD-Tc) 


ib' 

TA 

TB 

Te 

ta 

-1 

ÍÜ~ll 
(Tc  J 

r 

Tc 

‘-f+’ 

T  1 

Proceso  isoentrópico:  TÁ  V/  '  =  TBVB<  '  =>  —  = - =  e‘~r 

Tb  e 

P  P  T  P  1 

Proceso  isócoro:  — =>  — -  =  — -=— 

Tb  Tc  Tc  Pc  a 
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Proceso  isóbaro: 


vc  _  vd  TD  _  vD  _  g 


T  T 

1C  1 D 


Tc  vc 


1e  _  Te  Td  Tc  Tb  7-1  _  t  y-i . 1  e  _ 

^  TD  tc  tb  ta  E  A  D  D  rD 


Vd  .  Vb 
Va  vc 


V"1 


7  1  V"1 

<5- 

V  e/ 


7;  8^ 

Y-l 


e 


De  modo  que,  sustituyendo: 

£^  <57a-l 


—  =  ^— 8aeY_1  =  8yé 


V,  =1- 


1  -  —  +  7(5  - 1) 


1  — £ 


1-7 


a<57  -1 


(a-l)+a7(<5 -l) 


2) 


w  _  iiÁVi  +  qi) 


V 


<7i  +ch 

í,  „i-7  «<57-l  ) 

V 

{a-í)+ay(8-Í} 

Nota:  un  estudio  interesante  que  puede  hacer  el  alumno  es  la  comparación  de  rendimientos 
y  potencias  medias  efectivas  de  los  tres  ciclos  estudiados:  Otto,  Diesel  y  dual. 
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10.4-  El  ciclo  de  comparación  de  un  motor  de  combustión  interna  es  el  que 

se  describe  a  continuación  (véase  figura).  Se  supone  que  el  fluido  termodi- 
námico  se  comporta  como  un  gas  perfecto. 

El  cilindro-émbolo  tiene  una  camisa  C  fija  al  émbolo  E  y  que  se 
mueve  con  él.  No  existen  rozamientos. 

Alojado  en  la  camisa  existe  un  tabique  T  que  puede  deslizarse  sobre 
ella.  T  separa  las  cámaras  Ay  B,  que  pueden  comunicarse  entre  sí  o  aislarse 
mediante  la  válvula  v.  Durante  la  fase  de  compresión,  v  está  abierta;  A  y  B 
son  de  igual  volumen;  y  T  se  desliza  libremente  sobre  la  camisa,  siendo  la 
compresión  isoentrópica.  Igualmente,  v  sigue  abierta  durante  la  fase  isócora 
de  aportación  de  vapor  y  durante  la  primera  mitad  de  la  carrera  isoentrópica 
de  expansión,  hasta  a,  deslizándose  T  libremente  y  permaneciendo  A  igual  a 
B.  En  este  momento  se  inmoviliza  T,  quedando  fijo  respecto  del  cilindro,  y  se 
cierra  v.  E  continúa  su  carrera  hasta  b,  situado  un  cuarto  de  carrera  antes  del 
punto  muerto  inferior  (PMI).  En  ese  momento,  y  siguiendo  T  fijo  al  cilindro, 
se  abre  v,  y  el  gas  pasa  (se  supone  que  instantáneamente)  de  A  a  B  hasta 
equilibrar  presiones  y  temperaturas.  Entonces  se  libera  T,  continuando  la  ex¬ 
pansión  isoentrópica  hasta  4.  Se  pide: 

1)  Rendimiento  térmico  del  ciclo  “imperfecto”  descrito,  conocidos  cv,  7j,  q\ 
(calor  específico  aportado),  y  (exponente  adiabático  del  gas)  y  e  (índice 
de  compresibilidad  volumétrica). 

2)  Aplicación  numérica  para  los  valores:  cv  =  0,17  kcal/kg  K;  7j  =  300  K; 
<7i  =  510  kcal  /  kg;  y  =  1 ,4;  e  =  7. 

3)  Rendimiento  del  ciclo  perfecto  isócoro  isoentrópico  (ciclo  de  Otto)  con 
e  =  7,  y  pérdida,  en  %,  de  rendimiento  en  el  ciclo  imperfecto,  justificando 
su  causa. 
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1) 


El  diagrama  (P,v)  de  comparación  tendría  la  forma: 


Observando  cuidadosamente  los  procesos  podemos  escribir  las  relaciones: 


i _ o .  VI  +  e  +  1. 


v'  -  e-  Vfl 
v,  ’  v,  2v 


4e 


V|-v2  3e  +  l 


q{  =cv{T3-T2);q2  =cv(r,-r4) ij,  =  2l±l2.  =  l--± 

<7 1 


r.-r, 


r3-r2 


En  la  transformación  isoentrópica  1-2: 


(  V 


V  z  / 


:  £y~l^>T2  =  Tx£r~x;qx  =  cv(T,  -  T2)=>T3  =ÍL +7¡ex-' 


v-1 


ia._  II 


r-i 


T  = 

— +7¡£r_l  )- 

M 

l*  A£ 

Cuando  el  émbolo  E  está  en  a  y  b,  respectivamente,  con  v  cerrada  y  T  inmovilizado  res¬ 
pecto  del  cilindro,  los  volúmenes  de  la  cámara  A  son  va  y  v*- : 

2e 

Va'  2(v,  +  v2  )  £  +  1 


V„.  = 


Vl  +V2  ...  .  V\  +  V2  .  Vl  ~V2  V1  .*V  _  4vl 

>vh'  ~ 


4  4  4  2 

Puesto  que  el  gas  contenido  en  A  ha  continuado  su  expansión  isoentrópica  entre  esas  dos 
posiciones: 
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Ya  que  la  energía  interna  total  del  gas  se  conserva  entre  los  instantes  anterior  y  posterior  a 
la  apertura  de  v: 


1  1  T  +T 

—cvTa  +-c„T„  =c.,Z=>Z  =— — - 


Al  continuar,  entre  los  puntos  c  y  4,  la  expansión  isoentrópica  de  toda  la  masa  de  gas,  entre 
ambos  estados  se  cumplirá: 


I± 

Tc 


3g  +  l 
4f 


y'-1 


Sustituyendo  en  la  expresión  del  rendimiento  térmico  los  correspondientes  valores  de  las 
temperaturas  obtenidas: 


nt  = 


o  bien: 


2)  Sustituyendo  en  esta  expresión  los  valores  dados  se  obtiene: 

n,  =0,528572 


3)  El  ciclo  de  Otto  reversible  “normal”  sería  el 

representado  en  la  figura.  Para  él: 


/  _  ffl  +?2  _i  U 

Mi  1  -t- 


TÁ-T, 


q  i 


t3-t2 


cumpliéndose: 

Tj  _T2  _  y-i 

T  T 
1 1 


r,'  =1_Z¡ — = 

ta-t{ 


1-e 


l-Y 


Para  e  =  7: 


r)'(  =  0,540843 


De  modo  que: 


(rj'f -0,)- 100  =  1,2271; 


1,2271 

0,52857 


2,32% 


En  efecto,  se  produce  una  pérdida  de  rendimiento  en  el  ciclo  isócoro-adiabático  “imper¬ 
fecto”  descrito  según  el  enunciado,  frente  al  isócoro-isoentrópico  teórico  de  Otto  con  el  mismo 
índice  de  compresión  volumétrica. 
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La  causa  de  esta  pérdida  es  la  irreversibilidad  que  se  introduce  en  el  ciclo  por  la  alteración 
que  se  produce  en  la  isoentrópica  “superior”.  Al  abrir  instantáneamente  v,  poniendo  en  comuni¬ 
cación  A  y  B,  que  se  encuentran  a  distintas  presiones  y  temperaturas,  la  conservación  de  la  ener¬ 
gía  interna  en  esa  fase  del  proceso,  sin  producción  de  trabajo,  hace  que  la  temperatura  alcanzada 
por  el  gas  (en  c)  sea  superior  a  la  que  habría  alcanzado  en  la  transformación  reversible  (en  c'),  y 
ello  origina  que  la  cesión  de  calor  q2  sea  mayor  en  el  ciclo  corregido  que  en  el  teórico  de  Otto, 
para  iguales  aportaciones  de  calor  e  índices  de  compresibilidad  volumétricos. 
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10.5-  Un  motor  de  combustión  interna  consume  gas  natural  y  acciona  un 

generador  eléctrico  de  4,5  MW  de  potencia.  La  composición  del  gas  natural 
es:  85%  CH4  y  15%  C2H6.  La  combustión  se  realiza  con  un  coeficiente  de  ex¬ 
ceso  de  aire  A,  y  los  humos  salen  a  380°C  y  con  un  12%  (molar)  de  O2.  El 
rendimiento  mecánico  global  r\m  =  0,9;  rendimiento  eléctrico  r\e  =  0,95.  La  re¬ 
frigeración  se  hace  con  agua  que  entra  al  circuito  a  25°C  y  sale  a  80°C,  a 
P  =  cte.  =  1  atm.  Su  calor  específico  se  tomará  c  =  1  cal/k  K  =  cte.  La  com¬ 
bustión  se  supone  completa,  y  todas  las  sustancias  gaseosas  se  supondrán,  pa¬ 
ra  mayor  simplicidad  de  la  solución,  con  comportamiento  de  gas  perfecto 
biatómico  ( cp  =  l  cal  /  mol  K).  El  comburente  es  aire  de  composición  molar 
21%  O2,  79%  N2;  y  entra,  al  igual  que  el  combustible,  en  condiciones  están¬ 
dar  (25°C  y  1  atm).  En  el  motor  hay  una  fuga  a  la  atmósfera  de  un  5%  de  la 
potencia  calorífica,  por  defecto  en  el  aislamiento  térmico,  y  un  25%  se  cede  al 
agua  de  refrigeración.  Se  pide: 

1)  Coeficiente  de  exceso  de  aire  en  la  combustión  y  composición  molar  de 
los  humos. 

2)  Temperatura  de  rocío  de  los  humos. 

3)  Poder  calorífico  del  combustible,  en  kcal  /  mol  de  combustible. 

o 

4)  Consumo  de  combustible  en  Nm  /h. 

5)  Flujo  de  agua  de  refrigeración  en  t  /  h. 

Operar  con  1  cal  =  4,19  J;  1  atm  =  1,013  bar.  Utilizar  la  tabla  corres¬ 
pondiente  de  entalpias  de  formación  estándar. 


Humos  (mol  /  mol  de  cble.) 

i 

x¡ 

Reacción 

02  neces.  (mol 
02  /  mol  comb.) 

co2 

H20 

02  (del 
aire) 

N2  (del  aire) 

ch4 

0,85 

CH4  +  2O2-+ 
C02  +  2H20 

0,85-2=  1,7 

0,85 

0,85-2=1,7 

c2h6 

0,15 

C2H6  +  7/2  02  — > 
2C02  +  3H20 

0,15-7/2  =  0,525 

0,15-2=0,3 

0,15-3=0,45 

£ 

2,225 

1,15 

2,15 

(A- 1  >2,225 

79 

A  -2,225  •  — 
21 

N, 


-  =  x0n  (en  humos)  =  0,12  = 


(A  —  1  )•  2,225 

1,1 5  +  2,15+ (A -l)- 2,225  +  A  •  2,225  ■  79/21  " 


A  =  2,47 
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Xn  =  0,12 


1,15 

27,257 


0,0422 


2,15 

27,257 


0,079 


xN,t  =  1  -  (0,12  +  0,0422  +  0,079)  =  0,7588 


2)  Pr  (H,0  en  humos)  =  1,013- 0,079  =  0,08 

En  la  tabla  del  agua  saturada  se  comprueba  que  esta  presión  corresponde  a  la  de  saturación 
a  la  temperatura  de  314,5  K.  De  modo  que: 


Tpr  =  314,5  K  =  41,5°C 


3) 


h°¡  =  Ah,®  co^g)  +  2Ah°f 


_  a  r0 

1  f  >H20(g)  a nf,CH4(g ) 


(tabla) 


=  -94052  +  2-  (-57798)-  (-17889)=  -191759  kcal/kmol 


h„  -  2A hf  COi(g)  +  3 Ahf  H20{g)  Mif  CiHf¡{g) 

=  2  •  (-94052)+  3  •  (-57798)-  (-20236)  =  -341262  kcal/kmol 


PCI  = 


— (o,85  •  /?)'  +  0,15  •  /?)))  =  214184,45 kcal/kmol  cble.  =  214,2  kcal/mol  cble. 


4) 


Balance  de  energía,  siendo  N  el  número  de  kmol  de  combustible  quemados  por  segundo: 


Ñ  ■  PCI  ■  (l  -  0,05  -  0,25 )  =  +  ÑNhc  {Th  -  Ta ) 


V  nfle 


Sustituyendo: 


N-  2 141 84,45  -4,1 9  -0,7  : 


4500 

0,9-0,95 


+  Ñ  ■  27,257  •  7  •  (380-25)-  4,19=* 


•  „„,^^kmol  _  _  ^  kmol  cble. 

=>  N  =  0,0153 - =  55,016 - 

s  _ h 

Suponiendo  comportamiento  ideal  para  todos  los  gases: 


PV  =  ÑRT ;  1,013  - 1 05  ■  V  =  55  016  -  2  -4,19  -  273  V  =  1 242,5  Nm3  /  h 


5)  El  25%  del  calor  generado  en  la  combustión  se  cede  al  agua  de  refrigeración: 

0,25  •  Ñ  ■  214184,45  =  magcag  (Tsal  -Tent  )=  mag  ■  1  •  55  =>mag  =53,56  t/h 


372 


TERMODINÁMICA  DEL  AIRE  HÚMEDO.  APLICACIÓN  AL  ACONDICIONAMIENTO  DEL  AIRE  HÚMEDO  Y  SECADEROS. 


CAPITULO  XI 

Termodinámica  del  Aire  Húmedo. 
Aplicación  al  acondicionamiento  del  Aire 
Húmedo  y  Secaderos. 
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1 1 .  Problemas  Relativos  a: 

Termodinámica  del  Aire  Húmedo.  Aplicación  al 
Acondicionamiento  del  Aire  Húmedo  y  Secaderos. 


11.1-  El  aire  seco  es  una  mezcla  ideal  de  gases  cuya  composición  molar  es: 

0,7809  N2;  0,2095  O2;  0,9310"2Ar;  0,0310"2  CO2.  El  aire  húmedo  (aire  at¬ 
mosférico)  es  una  mezcla  de  aire  seco  y  vapor  de  agua.  Al  estudiar  el  aire 
húmedo,  se  considera  que  tanto  el  aire  seco  como  el  vapor  de  agua  se  com¬ 
portan  como  gases  perfectos. 

Consideremos  un  aire  húmedo  a  20°C  y  783  torr  de  presión  total, 
siendo  Pv  =  0,017  bar  la  presión  parcial  del  vapor  de  agua.  Se  pide: 

1 )  Humedad  absoluta  X  y  densidad  del  aire  húmedo. 

2)  Humedad  relativa  Hr  (o  estado  higrométrico). 

3)  Temperatura  a  la  que  habrá  que  enfriar  isobáricamente  el  aire  para  que  se 
inicie  la  condensación  del  vapor  de  agua  (punto  de  rocío). 

Datos:  R  =  8,3  J/  mol  K;  1  atm  =  760  torr  =  1,013  bar. 


Cálculo  de  la  masa  molecular  media  del  aire  seco  Ma : 


Comp. 

M¡ 

X{%) 

M¡Xi 

n2 

28 

78,09 

21,86 

02 

32 

20,95 

6,70 

Ar 

40 

0,93 

0,37 

C02 

44 

0,03 

0,01 

I 

1 

Ma  =  28,94 

De  la  tabla  del  agua  saturada  se  obtiene:  Ps  =  0,023  bar. 


masa  de  vapor  _  mv  _  Nv  Mv  _  Pv  Mv  _  Mv  Pv 
masa  de  aire  seco  ma  NaMa  Pa  Ma  Ma  P-Pv 


— - ^—  =  0,622 — 

28,94  P-Pv  P-Pv 


0,01 


que  se  expresará  en  kg  de  vapor  /  kg  de  aire  seco.  Es  frecuente  expresar  la  humedad  absoluta  en 
g  de  vapor  /  kg  de  aire  seco.  En  este  caso,  sería:  10  g  vapor  /  kg  aire  seco. 
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2) 


0,017 

0,023 


3)  En  las  tablas  del  agua  saturada  miramos  a  qué  temperatura  la  presión  de  saturación  tiene  el 

valor  de  0,017  bar.  Tal  temperatura  es  15°C.  Es  decir:  0,017  =  Ps(  15°C),  lo  que  quiere  decir  que 

el  punto  de  rocío  del  aire  húmedo  dado  es:  15°  C 
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11.2-  Una  habitación  de  60  m3  herméticamente  cerrada  contiene  aire  a  1  atm 

y  20°C,  siendo  su  humedad  relativa  H,  =  0,6.  Se  pide: 

1)  Punto  de  rocío,  masa  de  vapor  mv  y  masa  de  aire  seco  ma. 

2)  Si  se  enfría  dicho  aire  hasta  5,6°C,  determinar  la  cantidad  da  agua  con- 
densada  y  calcular  el  calor  intercambiado  por  el  aire. 


1) 


De  la  tabla  del  agua  saturada  se  obtiene:  Ps( 20°C)  =  0,02382  kp/cnT. 


Hr  =  ^;  Pv  =  HrP ;  =  0,6  •  0,02382  =  0, 014292 

P  cnr 


De  la  tabla  del  agua  saturada:  Pv  =  0,014292  kp/cm”  es  la  presión  de  saturación  corres¬ 
pondiente  a  la  temperatura  de  12°C.  De  modo  que: 

_PXY  _  0,014292  •  9,8  104  - 60  18 


tPR  =  12°C 


RT 


8,31-293 


621  g 


m  _  PaV  _  (P  ~  Pv  y  _  (f013  •  105  -  0.0 1429  ■  9,8  ■  104  )■  60  _ 

°  R«T  R°T  Mi.  1Q3.293  — - 

28,9 


2) 


En  tabla:  P\  =  Ps( 5,6°  C)  =  0,00925  kp  /  cm2 

P'v  V  =  m'v  Rm  T  =>  m\  =  422,66  g;  PvV  =  mvRJ  =>  mv=  620,95  g 


198,29  g 


El  calor  intercambiado  será  la  variación  de  su  energía  interna,  ya  que  suponemos  que  el 
volumen  permanece  constante: 

Q  =  U'-U  =  ma (u'a  -ua)+  m\,uv  +  mvcondu,  - mvuv 


[Tomaremos  los  valores:  cva  (calor  específico  a  volumen  constante  del  aire  se¬ 
co)  =  0,72  kJ/kg;  Cp,„  (calor  específico  a  presión  constante  del  vapor)  =  1,89  kJ/kg  K; 
r0  (entalpia  de  vaporización  del  agua  en  el  punto  de  hielo)  =  2  500  kJ/kg;  para  el  agua  líquida, 
c/=  4,18  J/g  K.J 

ua-ua  =  cva{t'-t)=  0,72-  (5,6-20)=  -10,37  kJ/kg 
h\  =  rQ  +  cp  v  t'=  2  500  + 1,89  •  5,6  =  2  5 10,6  kJ  /  kg 


hv  =  r0  +  cp  v  t  =  2  500  + 1,89  •  20  =  2  537,8  kJ  /  kg 
u,  =  cvJ  t'=  4,18-5,6  =  23,4  kJ/kg 
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Sustituyendo: 

£  =  71,14-  (- 10,37)+  0,423  •  u\.  +  0,198  •  23,4  -  0,62 1  ■  uv  = 
donde:  U'v  =  h'v-P\ 


=  -733  +  0,423  -uv 
v\,=  h\-RX ; 


-0,621  uv 

uv  =  K  ~  Pv  vv  =  hv  -  R  T 


Sustituyendo  valores: 

u  =  2  5 10,6  -  —  •  278,6  =  2  382— ;  u=  2  537,8  -  —  •  293  =  2  402,5  — 
’  18  kg  ’  18  kg 


de  modo  que: 


Q  =  - 733  +  0,423  ■  2  382  -  0,62 1  •  2  402,5  =  - 1 2 17,4  kJ 


Calor  que  “sale”  de  la  habitación. 
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11.3-  A  y  B  son  dos  depósitos  de  paredes  diatérmanas  y  Va  =  Vb  =  40  1,  que 

pueden  comunicarse  mediante  la  válvula  L,  inicialmente  cerrada. 

A  contiene  440  g  de  CCE  que  se  supone  cumple  la  ecuación  de  Van 
der  Waals.  B  contiene  aire  húmedo  a  1  atm  de  presión  con  una  humedad  ab¬ 
soluta  de  35  g  agua  /  kg  aire  seco.  Se  pide: 

1)  Cuál  es  el  grado  de  saturación  en  B. 

2)  Se  abre  L.  Calcular,  una  vez  establecido  el  equilibrio,  la  presión  final  en 
ambos  depósitos,  así  como  su  humedad  relativa. 

3)  Calcular  la  variación  de  entropía  del  CO2  en  el  proceso. 

Ta  =  cte.  =  20°C. 


1)  En  un  diagrama  de  aire  húmedo  (Carrier  o  Mollier)  leemos:  Humedad  absoluta  de 

saturación  a  20°C  =  ZJ(20°C)  =  0,015  =  15  g  ag.  /  kg  as.  Así  que  el  grado  de  saturación  será: 


G  =  35/ 15  = 


2,3  (sobresaturado) 


2) 


Ec.de  V.  derW.: 


RT 


P  +  —r  [v  —  b)=  RT  =>P 

v  v-b  v 


En  la  tabla  correspondiente  de  constantes  de  V.  der  W.  se  obtienen  los  valores  de  a  y  b: 


0,082  atml  -293K 

mol  K  3,609 


1  f,co2 


8-0,0428 


64 


=  3  atm 


Pi  as  =  1  atm  -  PS(20°C)  =  0,98  atm ; 


rf,as  ' 


=  0,49  atm 


(despreciando,  si  es  que  queda  algo  de  líquido,  el  volumen  de  éste). 

Puesto  que  la  cantidad  de  agua  es  más  del  doble  de  la  necesaria  para  saturar  un  volumen  de 
40  1  a  20°C,  la  temperatura  no  ha  variado,  y  el  volumen  se  ha  duplicado:  A  y  B  seguirán  saturados 
de  vapor  de  agua: 

H,=  1 


De  modo  que: 


Pj 


3  +  0,49  +  Ps(20oC)  = 


3,5 1  atm 


3) 


s  =  s(  v,  T  );ds  =  dsT 


dv 
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1 1 .4-  Un  recipiente  de  V  =  100  1  está  lleno  de  aire  seco  a  100°C  y  71  cm  de 

Hg  de  presión.  Se  introducen  30  g  de  agua  y  se  calienta  todo  hasta  100°C.  Se 
pide: 

1)  Humedad  relativa  del  aire  húmedo  a  100°C. 

2)  Energía  interna  y  entalpia  total  de  la  mezcla  gaseosa. 

3)  Agua  que  habría  que  añadir  para  saturar  el  recinto  a  100°C. 

4)  Masa  de  agua  que  se  condensaría  si,  estando  el  recinto  saturado  a  100°C, 
se  enfría  hasta  20°C. 


1) 


El  aire  seco  y  el  vapor  de  agua  se  consideran  con  comportamiento  de  G.  P.  biatómico. 


mvrx,T  30  g  •  0,082  atm  1  /  mol  K  •  373  K 
V  18  g/  mol  100  1 


=  0,5 1  atm 


Humedad  relativa: 


H. 


Ps(  100°C) 


0,51 

1 


51% 


2)  Entalpia  total  del  aire  húmedo: 

H  =  maha  +  mvhv  =  macpat  +  mv(r0  +  cpvt ) 
Cálculo  de  la  masa  de  aire  seco: 


pv  —  105  - 100  10  3 

™  _  A  _  750 _ —  012  ke 

a~  RJ~  8,31  3  -°’12kg 


28,9 


-•10-273 


Sustituyendo  valores  se  obtiene: 


H  =  92,63  kJ 


U  =  H  —  PV  =  H  —  (maRa  +  mvRv  Y 


74,59  kJ 


3) 


La  presión  parcial  del  vapor  habrá  de  ser  la  de  saturación  a  100°C.  Por  tanto: 

P(100°C)-V 


m  „  =  - 


RT 


=  •••  =  58,8  g 


Por  tanto,  hay  que  añadir: 


m  —m„  = 


28,2  g 
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4)  De  la  tabla  del  agua  saturada  se  obtiene:  Ps( 20°C)  =  23,37  mbar;  luego: 


r  _P¿ 20°C)-V 
RVT 


•  =  l,73g 


Así  que  se  condensarán: 


58,8-1,73  = 


57,07  g 
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1 1 .5-  Un  caudal  de  aire  V  =  152  m3  /  min  cuya  humedad  relativa  es  del  50% 

y  su  temperatura  de  bulbo  húmedo  8°C,  se  calienta  hasta  que  su  humedad  re¬ 
lativa  sea  del  20%.  A  continuación,  en  una  cámara  adiabática  de  corrientes 
paralelas  en  la  que  la  presión  es  de  1  atm,  se  pone  en  contacto  dicho  caudal  de 
aire  húmedo  con  un  caudal  de  agua  líquida  de  1 ,5  kg  /  s,  siendo  la  temperatura 
del  agua  a  la  entrada  de  la  cámara  18°C.  Se  pide: 

1)  Calor  cedido  al  aire  por  unidad  de  tiempo  antes  de  llegar  a  la  cámara. 
Utilícese  el  diagrama  psicrométrico  (Carrier). 

2)  Suponiendo  que  el  aire  y  el  agua  salen  de  la  cámara  adiabática  a  la  mis¬ 
ma  temperatura  y  que  el  aire  está  saturado,  determinar  dicha  temperatura 
a  la  salida. 


1) 


Esquemáticamente,  en  el  diagrama  de  Carrier: 


Se  lee,  para  un  aire  de  Hr  =  0,5  y  tbh  =  8°C: 

v,  =  0,823  m3  /  kg ;  X  =  5  g/  kg  a.s.;  t- 1 3o  C  (temperatura  seca) 


=  25  kJ  /  kg  a.s. ;  h2  =  42  kJ  /  kg  a.s. 
El  caudal  másico  de  aire  seco  será: 


V  152 

m,  =  —  = - 

v.  0,823 


=  184,7 


kga.s. 

min 


Puesto  que  la  presión  es  constante,  el  calor  intercambiado  es  la  variación  de  entalpia: 


Q  =  ma(h2-hx)=\  84,7  •  (42  -  25)  =  3140  kJ/min  =  52,3  kW 


2)  Balance  de  energía  en  la  cámara: 

m  h,+  m.h.  =  tiij L .  +  m' ,  h'. 

al  l  /  a  2,5  i  / 


[1] 
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Balance  de  masa  de  agua  en  la  cámara: 

maXl+m,=ihaX2s  +  inl 


[2] 


Sustituyendo  [2]  en  [1]: 


m, 


h\  +  - — ht  -h2s  + 


m„ 


m. 


mn 


-+Xx-X2  >s 


|/í,/=>25  +  ^^-4,18-18  = 
r  184,7 


siendo: 


:  1,004  •  t2  j  +  (2500  + 1,85  • ! ^  s  )-^2  í 
X2  s  =  0,622- 


1,5  60 
184,7 


+  0,005  -X, 


-  4,1 8  •  r2, 


[3] 


1,013-10  -  P(t2s) 


El  problema  se  resolvería  numéricamente,  mediante  aproximaciones  sucesivas.  Con  la 
tabla  del  agua  saturada,  iremos  probando  valores  de  la  temperatura  hasta  encontrar  la  que  satisfa¬ 
ga  la  ecuación  [3],  dentro  del  margen  de  error  permitido. 
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11.6-  El  aire  atmosférico  de  cierto  lugar  se  encuentra  a  760  torr  y  21°C, 

siendo  su  temperatura  de  punto  de  rocío  10°C.  Se  pide: 

1)  Humedad  absoluta,  humedad  relativa,  grado  de  saturación  y  presión  par¬ 
cial  del  aire  seco. 

2)  Densidad  del  aire  atmosférico  y  densidad  del  aire  seco.  Comprobar  que  la 
densidad  de  un  aire  no  saturado  es  tanto  menor  cuanto  mayor  es  su  con¬ 
tenido  en  humedad. 

3)  Volumen  específico  y  entalpia  específica  del  aire  húmedo  por  unidad  de 
masa  de  aire  seco. 

o 

4)  Energía  intema  por  m  de  aire  atmosférico. 

5)  Temperatura  de  saturación  adiabática  y  temperatura  de  bulbo  húmedo. 
(Se  puede  comparar  los  resultados  obtenidos  con  los  leídos  en  un  dia¬ 
grama  psicrométrico.) 


1) 


X 


in 


NVMV 

NaMa 


0,622- 


P, 

p-K 


[ij 


En  la  tabla  de  agua  saturada  se  lee  Pr  =  E5(10°C)  =  0,01227  bar ,  que  sustituido  en  [1]  da: 
X  =  7,626  •  10  3  =  7,626  g  vapor  /  kg  a.s. 


H  =K  =  0,01227 

1  p  ( tabla )  0,0244 


50,10% 


Grado  de  saturación: 


G  =  —  =  -P^/—P^- 
X,  P-PJ  P-P 


H 


P~PS 

P-P 


0,444 


P  =  p-p  =1013-12,27=  1  000,73  mbar 


2) 


P- 


"h  +  <% 
V 


+  ni 


l+X 


maRa+mvRv  T  Ra  +  XRV  T 
1,013  10s 


1,193^| 

m 


Pa  = 


8,31 

28,9 


•294 


1,98 

m 


La  densidad  p  del  aire  húmedo  se  puede  expresar  de  la  siguiente  forma: 

í  ,  ,  A  „ 


RT 


1  _  1 
R„  R, 
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ya  que: 


y  como  Rv>Ra: 


P.= 


mv/K 


r  XRy  r 


mjMa  +  mv/Mv  Ra  +  Xt 


P<Pa 


3) 


v  =  —  =  -^-(Ar +  0,622 )=•••= 
P 


0,844 


m 


kga.s. 


En  efecto,  comparando  con  el  valor  de  la  densidad  p  calculada,  se  encuentra: 


v  =— (l  +  //) 
P 


Entalpia  específica  del  aire  húmedo  por  kg  de  aire  seco: 
h 


-  JL  =  SVtüÜ  =  hú  +  XK  =  CrJ  +  ^  +c  ,)=.  ,=  40.44 ¿L 


m„ 


kg 


4) 


u  =  h-Pv  =  (htt+Xhv)~  (Ra  +XRV  Y;U  =  mau  =  -^-[h-{Ra  +  XRV  )r]  - 

R„T 


(1,013  -  0,01227)- 105  1 

— -294-103 
28,9 

También  se  puede  escribir: 


40,447-1— +  —  •  7, 626-1 0-3  |  294 
28,9  18 


-  54,1  kJ 


PV  PV  PV 

U  =  Ua+U=  mu  +  mu  =  -S—un  +^—u 

RaT  RVT  v  RaT 


P  V 

— -—(K-RaT)+-~(hv-RvT) 

KJ 


5)  Balance  de  energía  en  la  cámara  de  saturación  adiabática: 


: 

\ 

C 

/ 

\ 

— 

-  -  -  -•  — ■ 

Ld 

^a,  1  X\hy\  +  i?,  X\  ^C¡tSa  h as  Xs  (^*0  +  ^ p,v^sa  ) 


(pp.a  +  X\CpV^t\  tsa  )  X \^C  p  yt sa  Vq  Cfisa  ) 
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_  (Xs-Xxífp.Jso+ro-ctJ  {Xs-Xx\r(tsa) 

=>r sa  ~h  .  v  ~h  .  v 

^p,a  V„.v  ^ p, a  *,S,v 

El  cálculo  numérico  lo  haremos  por  aproximaciones  sucesivas: 

xpa  +  X  c  v  =  1,004  +  7,626  •  10  3  •  1,86  =  1,0182  kJ/  kg 


=  21- 


P¿  tm ) 

1,013  - 103  -  P  (  t  ) 


•0,622 -7,626  10” 


r(  ha  ) 


[2] 


1,0182 

Para  tsa  =  20°C,  buscando  en  las  tablas  la  Ps  y  la  r  correspondientes  a  esa  temperatura,  y 
sustituidas  en  [2],  se  obtiene  tsa  =  3,98°C;  evidentemente,  muy  alejada  de  la  tsa  supuesta. 

Para  tsa  =  15°C,  operando  de  igual  modo,  se  obtiene  de  [2]  el  valor  tsa  =  13,69°C. 

Para  tsa  =  14°C  se  obtiene  el  valor  tsa  =  14,7°C. 

Adoptamos  como  solución  suficientemente  aproximada: 


t  =145°C 

lsa  lbh 
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1 1 .7-  Un  depósito  de  100  1  de  capacidad,  comunicado  con  la  atmósfera  me¬ 

diante  una  válvula,  contiene  en  un  instante  dado  20  1  de  agua  líquida.  La 
temperatura  y  la  presión  ambientales  son  298  K  y  750  torr,  y  la  presión  par¬ 
cial  del  vapor  de  agua  en  el  aire  atmosférico  es  1 5  mbar.  En  ese  instante  se 
cierra  la  válvula.  Admitiendo  la  aproximación  de  gas  ideal  para  el  vapor  de 
agua: 

1 )  Determinar  la  masa  de  agua  que  se  evapora,  suponiendo  totalmente  des¬ 
preciable  la  variación  de  volumen  ocupado  por  el  agua  líquida.  Suminis¬ 
trando  suficiente  cantidad  de  calor,  ¿podría  hervir  el  agua  en  el  depósito? 
Justificar  la  respuesta  sobre  un  diagrama  ( P,T)  esquemático  del  agua. 

2)  A  continuación  se  calienta  el  agua  del  depósito  hasta  que  su  temperatura 
sube  a  50°C.  Determinar  la  masa  de  agua  en  fase  de  vapor  a  esa  tempe¬ 
ratura.  Considérese  la  densidad  del  agua  líquida  constante  igual  a 
1  g/cm3. 

3)  Manteniendo  constante  esa  temperatura  de  50°C,  se  abre  la  válvula,  y 
mediante  una  bomba  se  extrae  aire  húmedo  hasta  que  la  presión  en  el  in¬ 
terior  del  depósito  sea  de  0, 1  bar,  volviéndose  a  cerrar  la  válvula.  Descri¬ 
bir  el  proceso  que  a  continuación  tiene  lugar  y  calcular  la  masa  de  vapor 
de  agua  extraída,  suponiendo  que  el  período  de  funcionamiento  de  la 
bomba  es  tan  breve  que  no  hay  vaporización  apreciable  durante  ese  tiem¬ 
po.  Determinar  también  la  masa  de  vapor  que  queda  en  el  depósito  una 
vez  alcanzado  el  equilibrio,  así  como  la  presión  final  y  la  masa  total  de 
agua. 

4)  Suponiendo  que  la  bomba  considerada  en  el  apartado  anterior  fuera  capaz 
de  hacer  el  vacío  absoluto,  describir  la  sucesión  de  estados  por  los  que  va 
pasando  el  agua,  si  se  enfría  de  forma  cuasiestática  hasta  una  temperatura 
final  de  -10°C;  y  calcular  el  título  de  vapor  cuando  la  temperatura  sea  de 
50°C. 
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1)  De  la  tabla  del  agua  saturada:  P¡( 5°C)  =  8,7  mbar;  PS(25°C)  =  32  mbar; 

PS(50°C)  =  123  mbar. 

En  el  instante  de  cerrar  la  válvula,  la  presión  parcial  del  vapor  en  el  depósito  será  natural¬ 
mente  igual  a  la  exterior:  Pv,  i  =  0,015  bar. 

Puesto  que  Pv  \  <PS( 25°C),  se  producirá  una  vaporización  hasta  que  la  presión  del  vapor  se 
iguale  a  la  de  saturación  a  25°C. 


PvlV{=Nv:RT{ 
PSV\  =NSRTS 


=  —’VaqueTs 


rv.l 


=  T\ 


ms  =  mv,\  - mv,i  =  mv  \ 

"v.\ 


A-l 
Pv.  1 


m. 


0,015  105  80  10-3 

D  T  8  31  0,8  /2  g 

Mi.  298 
18 


Sustituyendo  este  valor  en  [1]: 

ms  -0,872  =  0,872- 


(ir'h-u 


,860  g 


que  será  la  masa  total  de  agua  en  estado  de  vapor  una  vez  alcanzado  el  equilibrio. 
La  masa  de  agua  evaporada  será: 


ms  -  mv ,  =  1,86  -  0,872  =  0,988  g 


[1] 


Para  que  haya  ebullición  tiene  que  ocurrir  que  la  presión  total  exterior  sea  igual  o  inferior  a 
la  de  saturación  para  la  temperatura  considerada,  esto  es:  Pt<Ps(D- 
En  la  situación  que  estudiamos:  P,  =  Pal  +  Pv  l  =  Pa  l  +  PS(T) 

Evidentemente,  siempre  será  P,>PS(T)  cualquiera  que  sea  T,  luego  es  imposible  la  ebulli¬ 
ción  en  un  recipiente  cerrado  que  contenga  aire,  o  cualquier  otro  gas,  además  de  vapor  de  agua. 
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2) 


Hay  una  vaporización  hasta  que  Pv2  =  PA 50°C)  =  123  mbar. 


pe,2v2  = 


[2J 


v2  =  y1  +  - 


Sustituyendo  V2  y  Pv.2  en  [2]  obtenemos: 


PS(50°C)- 


1  m„  t  —  m,  ^ 

y1  +  - 


lv,2  -  "lv,\ 

Pl 


'■  mv,2R^2’mv,2 


rj2 


Ps(  50°  C) 
Pi 


P(5  0°C)- 


1  m  j  N 

V, - 

v  Pi  / 


P(  50“  C  )■ 


1  m,  A 


=>M1,  •,  =  ■ 


V 


'V.l 


Pl 


rj2 


Ps(5(fC) 

Pi 


6,598  g 


3)  En  primer  lugar  hay  una  ebullición  hasta  que  la  presión  total  sea  0,123  bar.  A  continuación 

hay  una  evaporación  hasta  que  la  presión  parcial  del  vapor  coincida  con  la  presión  de  saturación  a 
esa  temperatura. 

Masa  de  vapor  extraída: 


Rv  2^  ~  171  v  2RvT2 


m,,  3  P., , 

?;T3  =  T0  ;P  3+Pa3  =  P3  =>^2.  =  _dúl 
Pv3V  =  mVi3RvT3  J  v’3  mv2  Pv,2 


1- 


v,3 


3 


Y,  ya  que: 


Ps(5WC)  =  Pv2  =  xv2P2 


,3  P3 


Rv,3  ~Xv,3R3 


V2  ~  Av,3 ' 


Rv,  2  Pl 


Mv.2-Mvj=6¿9&- 


(  0,10 1 

6,046g 

l  u%y 

6,046g  =  masa  de  vapor  extraída. 


En  el  estado  final,  la  presión  de  vapor  coincidirá  con  la  de  saturación  a  50°C: 
Ps  (50°  C)  •  V  =  mv4RvT4  = 


v,4 


6,598  g  =  masa  de  vapor  que  queda. 


En  el  estado  final  la  presión  parcial  del  aire  seco  será: 

0,10 

1,196 


pa, 4  =  P,  =  Pa. 2 y  =  1»073 •  ^  =  0,090  bar 


Por  tanto:  P4  =  Pa4  +  P!(50°C)  =  |  0,213  bar 

La  masa  total  de  agua  en  el  estado  final  será: 


m 


H,0 


=  20  kg  +  mvi  -  (mv  2  -  mv  3 )  =  20000+0,872-6,046  =  19,994  kg 
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4)  v  =  V/m  =  100/1 9,994  =  5,00 1  dm3  /  kg 

Al  hacer  el  vacío  absoluto,  habrá  una  ebullición  hasta  que  la  presión  del  vapor  sea  la  de 
saturación.  Tenemos  ahora  un  vapor  húmedo  (líquido  +  vapor  en  equilibrio)  cuya  temperatura  va 
disminuyendo  hasta  0,0 1°C.  A  partir  de  esa  temperatura,  el  sistema  es  un  equilibrio  sólido-vapor. 


Título  a  50°C: 


v  —  v'  _  5,001-1 
v"  —  V(  tabla- 1 47,1 5  —  1 

50’  C) 


2,7  1 0"2 
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1 1 .8-  Se  toma  del  exterior  un  caudal  de  aire  de  1  200  kg/h  a  2°C  con  una 

humedad  relativa  70%,  haciéndolo  pasar  por  un  radiador  donde  se  calienta 
hasta  12°C.  Se  pide: 

1 )  Humedades  relativa  y  absoluta  del  aire  a  la  salida  del  radiador,  así  como 
el  calor  cedido  por  éste. 

2)  A  continuación  se  mezcla  ese  aire  con  otro  a  20°C  saturado  de  humedad 
y  en  proporción  tal  que  el  caudal  másico  de  aire  saturado  es  doble.  De¬ 
terminar  la  temperatura  y  humedad  relativa  del  aire  resultante  de  la  mez¬ 
cla. 

Se  considerará  que  la  presión  total  es  en  todo  momento  constante  e 
igual  a  10  atm. 


1) 


X,  - 0,622 ■  P'l~L)  =  0,622 ■  - 

PS(2°C)  -^£-6,5 


=  310-’  =  3-gVap°r 


kg  a.s. 


Xt  =  X2=  0,622- 


0,7 


Pt(12°C) 


P/Hr2-Ps(l2°C) 
En  el  diagrama  de  Carrier  del  aire  húmedo: 


Hr2=  0,36 


tx  =2°C 


>=>/ii  =10 


kJ  t2  =  12°  C 


kJ 


Hr.  1=0.7] 
Caudal  másico  de  aire  húmedo: 


=>/i2  =21- 
kga.s.  Hr2  =0,36J  kga.s. 


m-m  (l  +  X,)=>m  - — —  =  1196,4— 
aV  a  1  +  0,0032  h 

A  presión  constante,  el  calor  intercambiado  es  la  variación  de  entalpia  del  aire  húmedo: 


Q  =  <(¿2  — /r,)=  1196,4  (21  —  10)=  13160,4 kJ/h 
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X,  =  0.622  ■  /,-(20'’C>  =  0.622  .  2367  =  0.0 15  =  15 

/’ (20"C.i  1013-23,67  kga.s. 

Según  el  enunciado: 

•  n  ,  .  .  2-1200  ~~sArkga.s. 

mn.  (l  +  X )  =  2  m=>m  = - =  2364,5 - 

1  +  0,015  h 

En  el  diagrama  de  Carrier  se  lee:  hs  =  57  kJ/kg  a.s. 

Balances  de  masa  y  energía  en  el  mezclado  adiabático  de  ambos  caudales: 


masXs  +  iiiaX2  =  (ma  +  mas)X3 
mashs+mah2  =  (ma+mas)h3 


_  2364,5  •  0,015  + 1196,4  •  3  •  10  J _ 

Ar  —  -  —  U,U  1  1 

2364,5  +  1196,4  - 

,  2364,5-57  +  1196,4-21  ..nií. 

h?  = - - - =  44,9  kJ/kv  a.s. 

2364,5  +  1196,4  - 5 - 


Buscando  en  el  diagrama  de  Carrier  el  punto  de  intersección  de  las  isolíneas  X3  =  0,01 1  y 
/í;  =  44,9  kJ/kg  a.s.,  se  leen  para  dicho  estado: 
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1 1 .9-  En  una  instalación  de  aire  acondicionado  se  mezcla  un  caudal  de 

•  -i  t 

V\  =  250  m  /h  de  aire  a  t\  =  38°C  y  humedad  relativa  Hr¿  =  78%  con  un  cau- 
*  •  •  • 
dal  de  E2  =  70m  /h  de  aire  recirculado  a  (2  =  26°C  y  humedad  relativa 

Hrt\  =  60%.  El  aire  resultante  de  la  mezcla  se  hace  pasar  por  una  batería  de 

frío,  donde  se  enfria  y  parte  del  vapor  condensa,  un  separador  de  humedad  y 

finalmente  una  batería  de  calor,  siendo  las  condiciones  del  aire  a  la  salida  de 

21°C  y  48%  de  humedad  relativa.  Determinar,  mediante  cálculo  (usando  la 

tabla  necesaria): 

1 )  Estado  del  aire  resultante  de  la  mezcla  de  ambos  caudales. 

2)  Cantidad  de  agua  condensada  por  hora. 

3)  Calor  intercambiado  por  el  aire  en  las  baterías  de  frío  y  de  calor,  por  uni¬ 
dad  de  tiempo. 

4)  Si  se  mezcla  el  aire  de  menor  temperatura  con  vapor  vivo,  ¿cuál  debería 
ser  la  temperatura  del  vapor  para  que  el  aire  resultante  quedara  en  las 
mismas  condiciones  que  anteriormente? 


1) 


Calculemos  las  humedades  absolutas  en  1  y  2: 

PÁO  66,84 


=  0,622  • 


X .  =  0,622 


P/Hr,i  ~  P,(ti ) 

PÁt2) 

P/Hra-Ps(t2) 


=  0,622- 


=  0,622 


1013/0,78-66,84 
33,28 


1013/0,6-33,28 


=  33,7-1 0’3  =  33,7 


=  12,5  10“3  =  12,5 


g vapor 
kg  a.s. 

g  vapor 
kg  a.s. 


v,  =  (X,  +  0,622)-  /?v7¡  / P  =•  •  •=  0,929  m3/kg 
v2  =  (X2  +  0,622)  ■  RJ2 1 P  =  •  •=  0,86  m3 /kg 
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Cálculo  de  los  caudales  másicos  de  aire  seco  en  1  y  2: 


m 


a.l 


V 

—  =  •••  =  269. 


,  kgJLS 


m_ 


:ü  =  ...=  80,92Mü 


Balance  de  masa  en  la  cámara  de  mezcla: 


rha.lXl+rha.2X2=lha.3X2 

tha.l+"la.2=rila3 


=>*,=■ 


ma  ,X,  +  m„  -,X 


— — —  =•••=  28,79  •  1 0-3 


J  ma,\+ma.2 

Entalpia  específica  de  los  aires  húmedos  en  1  y  2  por  kg  de  aire  seco: 
h{  =  Cp.ah  +  x\ (ro  +  cP¿i)=  L004 ' 38  +  33-7 ' 1  °“3 '  (250°  +  1.86  38)=  1 24,78  kJ/kg  a.s. 

h2  =  cpat2  +  X2 (r0  +  cp  vl2)=  1,004  26  +  12.5  1 0-3  •  (2500  + 1,86  •  26)  =  57,95  kJ/kg  a.s. 


Balance  de  energía  en  la  cámara  de  combustión: 


ma  ,/í,  +  ma  2h2  =  tha  3/¡3 


ma.\  +  ma.2  =  ma¿ 


™a,\hl  +  ™a,2h2 


ma.l+ma.2 


109,33 


kJ 

kga.s. 


h2  =109,33  =  1,004 -íj  +28,79-1 0"3  (2500  +  1,86- í3)=> 


í,  =  35,30°  C 


2) 


XA-  Xs-  0,622  - 


/JI(21°C) 


=  0,622-- 


25,03 


P/HrS-Ps(  2 1°C)  («■«■)  1013/0,48-25,03 

De  modo  que  el  agua  condensada  por  hora  será: 


=  7,46-1 0- 


mag  =  ma3(X3  - X 4)  =  350,03 •  (28,79  -  7,64)- 10~3  =  lAkg/h 


3) 


Qc  =  K.Álh  ~  =  1.004  2 1  +  7,46  10'3  •  (2500  + 1,86  •  2 1)  =  40,02  kJ/kg  a.s. 

P,(  O 


XA  =  7,46  10-J  =0,622-- 


PJ(t4)  =  12mbar  =>  í4=9,5°C 

(tabla) 


1013-P,(í4) 

h4  =1,004  9,5  +  7,46  10-3  •  (2500  + 1,86  9,5)=  28,32  kJ/kg  a.s. 
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4095,3  kJ/h 


De  modo  que:  Qc  =  350,03  •  (40,02  -  28,32) 

Igualmente:  Qf  =  ma3(h4  -  h3)+  ma3(X3  -  X4 )h, 


■  ma3(h4 -h3)=  350,03-  (28,32-109,33)  = 


-  28355,12  kJ/h 


<,2  x  2  +  >nv  =  rna, 2  x  3  1  h3  -  h2  kJ 

i -=>«,,  = - =•  •  •=  3158,7  — 

ma,2h2  +  «A  =  ™a, 2lh  \  Xi~X2  _ l^§_ 

Esta  entalpia  obtenida  es  mayor  que  la  del  vapor  saturado  a  P  =  1  atm,  de  modo  que  el 
vapor  vivo  debe  ser  recalentado.  Buscando  en  la  tabla  correspondiente  para  P  =  1  atm  encontra¬ 
mos  que  ese  valor  de  la  entalpia  corresponde  a  una  temperatura  de: 

t  =  340°  C 
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11.10-  En  un  lugar  de  gran  altitud  el  aire  atmosférico  se  encuentra  a  t\  =  6°C 

y  Hr, i  =  30%,  siendo  la  presión  atmosférica  P  =  920  mbar.  Se  quiere  acondi¬ 
cionar  dicho  aire  de  manera  que  sea  impulsado  al  interior  de  una  vivienda  a 
Í4  =  20°C  y  con  Hr¿  =  54%.  En  la  unidad  climatizadora  se  somete  al  aire  a  los 
procesos  siguientes:  calentamiento  en  una  batería  de  calor;  a  continuación, 
humidificación  con  agua  a  5°C,  donde  el  aire  se  satura;  y,  finalmente,  una  vez 
eliminado  el  líquido  mediante  un  separador,  se  vuelve  a  calentar  nuevamente 
el  aire  en  otra  batería  de  calor  hasta  las  condiciones  finales  anteriormente  di- 

•  •  ,  i 

chas.  Si  el  caudal  de  aire  que  entra  al  climatizador  es  de  340  m  /h,  se  pide: 

1 )  Caudal  músico  de  aire  seco  circulante. 

2)  Temperatura  de  salida  de  la  cámara  de  humidificación  adiabática. 

3)  Temperatura  de  salida  de  la  primera  batería  de  calor. 

4)  Calor  cedido  al  aire  por  hora  en  la  primera  batería  de  calor. 

5)  Masa  de  agua  evaporada  por  hora  en  el  humidificador  y  calor  cedido  al 
aire  en  la  segunda  batería  de  calor. 

6)  Si  a  la  salida  de  la  primera  batería  de  calor  se  mezcla  el  aire  con  vapor  de 
agua,  determinar  el  caudal  y  la  temperatura  del  vapor  para  que  el  aire  al¬ 
cance  las  mismas  condiciones  finales. 
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La  representación  esquemática  de  los  procesos  a  que  se  somete  el  aire  en  los  diagramas  de 
Carrier  y  de  Mollier  sería: 


1) 


X2  =  *,=0,622- 


PÁ  6°C) 


=  0,622-- 


9,43 


P/PS(6°C)~  PJ(6°C)<p»u)  920/0,3-9,43 


■=1,92-10" 


v,  =  (*,  +  0,622)/?,,—  =  (l,92  •  10"3  +  0,622^-  ■  103  279  =  0,873— 


18  0,2-10 


ma  =  Vt  /v,  =  340/0,873  =  389,46  kg  /  h 


2) 


X4  =  X}  =  0,622 


PÁ  20°C) 


=  0,622  - 


23,37 


P///r4-PJ(20°C)(^'»  920/0,54-23,37 

^3) 


=  8,65  1 0'3 


//3  =  8,65  10  =  0,622  - 


P,(í3)  =  12,62  mbar 


Esta  presión  de  saturación  corresponde,  según  la  tabla  del  agua  saturada,  a  la  temperatura: 


f3  =  10,5°C 


3)  ¿3  =  Cp>a/3  +  2f3(r0  +cp  ví3)=  1,004  10,5  +  8,65  •  10"3  (2500  + 1,86  •  10,5)=  32,33  kJ/kg  a.s. 

Balance  de  masa  en  la  humidificación: 


ma  X2+m,  =  X2ma  =>  —  =  *3  —  X2 
fn„ 


Balance  de  energía  en  la  humidificación: 


ah2  +m,h,  =  mah-i=>h2  =h2  -—h,  =  h3  -(*3 -X2]c,t,  = 


m 


m„ 


=  32,33  -  (8,62  •  10“3  - 1,92  ■  10-3 )  4,19  5  =  32,19  kJ/kg 
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Obsérvese  que  los  valores  obtenidos  para  hj,  y  h2  son  prácticamente  iguales.  Ello  se  debe  a 
que  el  aporte  entálpico  del  líquido  vaporizado  en  la  humidific ación  es  muy  pequeño  frente  a  la 
entalpia  del  aire  húmedo:  h2  ~  h .3,  es  decir,  un  proceso  de  humidific  ación  adiabática  con  agua 
líquida  es  prácticamente  un  proceso  isoentálpico. 

32,19  =  h2  =  1,004  •  t2  + 1,92  •  10~3  •  (2500  + 1,86  •  r2)=> I 


t2  =  27,18°  C 


4) 


<2c,i  =  ma (¡h  -/?,)=  389,46  •  (32,19-10,84)  = 


8314,97  kJ/h 


5) 


m,  =  (*3  -  X2  )  =389,46 -(8,65- 1,92) -1 0~3  =  262  kg/h 


h4  =  cp  at4  +  X 3 (r0  +  cpvt4 )  =  1,004-20  +  8,65  -10  3  •  (2500+1,86-  20)=  42,03  kJ/kg  a.s. 
4,2  =  ma  (h4 -h3)=  389,46  •  (42,03  -  32,33)  =  I 


3111 ,16kJ/h 


6)  Balances  de  masa  y  energía  en  la  mezcla  del  aire  húmedo  con  el  vapor: 

m„X 


maX2  +  m. 


mah2  +  mvhv  =  mah4 


hv  =  ma  (X4-X2)=  389,46  •  (8,65  - 1,92  - 1 0~3 )  =  2,62  kg/h 


I  h4-h2  _  42,03-32,19 

v  _  Z4  -  Z2  “  8,65  •  10"3  - 1,92  •  10  3 

En  las  tablas  del  agua  saturada,  para  E’  =  920mbar  se  leen  los  valores:  h' =  407,7; 
h"  =  2  673,6  kJ/kg,  siendo  la  temperatura  de  saturación  correspondiente  97,4°C.  De  modo  que  el 
vapor  inyectado  deberá  ser  un  vapor  húmedo  a  97,4°C,  y  cuyo  título  x  vendría  dado  por: 

1462,10  =  407,7  +  x  •  (2673,6  -  407,7  )=>| 

(Estos  resultados  pueden  compararse  con  los  obtenidos  utilizando  los  diagramas  de  Carrier 
y  de  Mollier.  Se  observa  la  práctica  identidad  entre  ambos.) 


x  =  0,465 


1 462,10  kJ  /  kg 
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11.11-  El  aire  atmosférico  de  un  lugar  se  encuentra  a  38°C  con  una  humedad 

relativa  del  78%,  siendo  la  presión  ambiental  de  1  atm.  Se  quiere  acondicio¬ 
nar  dicho  aire  para  ser  conducido  al  interior  de  un  local  a  21°C  y  con  una  hu¬ 
medad  relativa  del  51%.  Para  ello  se  hace  pasar  el  aire  por  una  unidad  clima- 
tizadora  en  la  que  es  primeramente  enfriado  por  debajo  de  su  punto  de  rocío 
en  una  batería  de  frío  y  a  continuación,  y  una  vez  separada  el  agua  condensa- 
da,  es  calentado  en  una  batería  de  calor  hasta  la  temperatura  deseada.  Siendo 

i 

el  caudal  del  aire  húmedo  a  la  entrada  del  climatizador  de  240  m  /h,  se  pide: 

1 )  Cantidad  de  agua  que  se  condensa  por  kg  de  aire  seco  y  por  hora. 

2)  Calor  cedido  por  el  aire  en  la  batería  de  frío,  por  hora. 

3)  Calor  cedido  al  aire  en  la  batería  de  calor,  por  hora. 

4)  Comprobar  los  resultados  obtenidos  utilizando  los  diagramas  de  Carrier  y 
de  Mollier. 


1)  Determinación  del  estado  2: 

X,  =  0,622  — =  o,622  •  Ps^ 


P-K,  3 


=  0,622  - 


24,49 


P/Hri-Ps(t}) ’  1,01 3  1070,5 1-24,49 

Entre  2  y  3  se  hace  un  calentamiento  a  humedad  absoluta  constante,  luego: 

PM2) 


=  7,765  10' 


X,  =  X2  =  0,622  • 


P/Hra-Ps(t2) 


=  7,765- 10- 


Ps(t2)  =  12,49  bar  =>  t2  =10,8°C 

(tablas)  - 


Determinación  de  X\ : 


X ,  =  0,622- 


Ps{  38°  C) 


=  0,622- 


66,7 


P/Hrl-Ps( 38°C)<**b'->  ’  1,013  1070,78 -66,7 


=  0,03367 
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Balance  de  masas  entre  1  y  2: 


ma X ,  =  m,  +maX2  =>  ^-=X1-X2  =  0,0259  kg  L 

ma  kg  a.s. 

ma  (1  +  X, )  =  ^ (1+  X,  );v,  =  RV^-(X1- 0,622)  = 

Vi  Pl 

=  — - •  (0,622  +  0,03367)  =•  ■  •=  0,929  — 

18  1,013  105  kg 

De  modo  que  el  flujo  másico  de  aire  seco  es: 

ma  =  240/0,929  =  258,34  kg  a.s./  h 

Por  tanto,  la  cantidad  de  agua  condensada  será: 


m¡  =  ma(Xl  -  A-,)  =  256,34  •  0,0259  =  6,69  kg  ag./h 


2)  Balance  de  energía  en  la  batería  de  frío: 

Qf  =mah2+mlhl-rhahl  =ma[h2-hl  +  (X1-X2)clt2]  = 

=  ma  [c  „a(t2  -  h )  ■ +  r0  (x2  -  Xí )  ■ +  c  „  (X2f2  -  Xxtx )  ■ +  (Xl  -  X2  ]c,t2  J  = 


=  •••  =  -24058,08  kJ/h=  -24,06  MJ/h 


3)  Balance  de  energía  en  la  batería  de  calor: 

Qc  =  ma  (h3  -  h2 )  =  ma  (f3  - 12  fcp  a  +  X2cpv)  = 

=  258,34  •  (21  - 10,8)-  (l,004  +  7,765  •  10"3  •  1,86)=  2683,85  kJ/h  = 

4)  En  los  diagramas  de  Carrier  y  de  Mollier,  marcados  cuidadosamente  los  puntos  correspon¬ 
dientes,  se  leen  directamente  los  valores  pedidos.  Esquemáticamente: 


2,68  MJ/h 
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11.12-  En  un  intercambiador  de  calor  se  condensa,  mediante  agua  fría,  un 

caudal  de  vapor  de  /wv  =  20t/h,  siendo  su  estado  a  la  entrada  el  correspon¬ 
diente  a  un  vapor  húmedo  a  Pv,i  =  Ps, i  =  0,056  bar  y  título  x\  =  0,92;  y  a  la 
salida,  líquido  saturado  a  Pv, 2  =  Ps,i  =  0,048  bar.  El  caudal  de  agua  de  refrige¬ 
ración  es  de  mag  =  330  kg/s,  y  se  calienta  en  el  intercambiador  hasta 
t¡  =  28°C.  Dada  la  limitada  disponibilidad  de  agua,  se  hace  necesario  recircu¬ 
larla,  por  lo  que  para  su  enfriamiento  se  hace  pasar  por  una  torre  de  refrigera¬ 
ción,  cuyas  condiciones  de  funcionamiento  son  las  siguientes:  a)  En  verano, 
el  aire  entra  a  la  torre  a  t\  =  30°C  con  una  humedad  relativa  Hr¿  =  0,6;  salien¬ 
do  de  la  misma  a  ti  =  25°C  y  Hr¿  =  1;  b)  En  invierno,  el  aire  entra  en  la  torre  a 
t’\  -  8°C  y  //'r, i  =  0,3,  saliendo  a  f 2=17°C  con  humedad  relativa 
H’  r,2  =  0,95. 

La  temperatura  del  agua  de  reposición  es  t¡v  =  20°C  en  verano,  y 
t  iv  =  8°C  en  invierno.  Siendo  la  temperatura  tm  del  agua  de  refrigeración  a  la 
entrada  del  intercambiador  constante,  se  pide,  para  ambas  condiciones  de 
funcionamiento: 

1 )  Caudal  de  aire  m  en  m3  /  h  en  la  torre  de  refrigeración. 

2)  Caudal  músico  de  agua  m  ¡y  que  es  necesario  aportar. 


la)  Balance  de  energía  en  el  intercambiador: 

mv (h, ,  -K,2)=  "V (hi  ~  hm )  =  magci (ti  ~ tm )  1 1 1 

De  la  tabla  del  agua  saturada  se  obtiene: 

hv2  =  1 33,9  kJ  /  kg ;  hv  l  =  h’+x r  =  1 46,6  +  0,92  •  2  4 1 8,1  =  2  37 1,25  kJ  /  kg 

Sustituyendo  en  [1]  los  valores  correspondientes  se  obtiene:  tm  =  19°C  . 
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El  agua  de  reposición  será  la  consumida  por  evaporación  en  la  torre: 

mIV  =ma(X2-Xl) 

donde  ma  es  el  caudal  másico  de  aire  seco  en  la  torre,  y  X\,  X2  las  humedades  absolutas  a  la  en¬ 
trada  y  a  la  salida  de  la  misma. 

Balances  de  energía  en  la  torre  (admitiendo  presión  constante  en  el  aire  húmedo): 


y  en  K: 


+  =  mah2  +  ™ag,„hn 

'KAn  =  ma(x2  -  X, )hív  +  m  „hn 


Eliminando  /¡//entre  [2]  y  [3]  se  obtiene: 


™ag(hI  ~hm) 

h2  —  J\  —  (X2  —  X¡  )/¡4 


[2] 

[3] 


En  verano: 

Xl  =  0,622- 


//(30o  C) 


0,622-- 


42,42 


P/Hrl-Ps(  30°C)  (tablas)  1013/0,6-42,42 

/?,  =  1,004  •  30  + 16,03  •  10^3  •  (2550  + 1,86  ■  30)  =  7 1,09  kJ/kg  a.s. 


16,03-10 


Xj  =0,622-- 


Ps(  25°  C) 


0,622- 


31,66 


:  20,06 -10~ 


P-Ps(  25°  C)  (tablas)  1013-31,66 

h 2  =  1,004  ■  25  +  20,06  •  10'3  •  (2550  + 1,86  •  25)  =  76,18  kJ/kg  a.s. 
Sustituyendo  los  valores  correspondientes  en  [3]: 

.  _  330 -4,19  (28 -19) 


(76,18  -  7 1,09)-  (20,06  - 10,03)- 10~3  •  4,19  •  20 


:  2618,6  kg.a.s/s 


\  =  (Xt  +  0,622)-  Rv  ^  =  (o, 622  + 16,03  •  10~3)-  —  •  3(J31U  5  =  0,881  in/kg  a.s. 


8,31  303-1 03 


18  1,013-10 


m 


ha  =  1/  /vj  =>  V,  =  mav  j  =  2  6 1 8,6  •  0,88 1  = 


2  307  m  /  s 


2a) 


Agua  de  reposición: 

thjy  =  ma{X2  —  Xj)=  2618,6  -4,03- 10-3 


10,55  kg/s 


Ib),  2b)  Invierno: 

El  planteamiento  es  idéntico.  Sustituyendo  los  valores  correspondientes  al  funcionamiento 
en  invierno,  se  obtienen  los  resultados: 


ma  =  376,54  kg  a.s./s ; 


v\  =  0,799  m3  /  kg  a.s. ; 


V\  =  300,855  m3/s 
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Agua  de  reposición:  rtía(X'2  -  X\ )  = 

Véase  la  gran  diferencia  entre  los  parámetros  obtenidos  en  verano  y  en  invierno: 

Vjv\  =  2  307/300,855  =  7,67 

(en  verano  es  preciso  un  caudal  de  aire  7,67  veces  mayor  que  en  invierno); 

mIV/m  ¡y  =  10,55/3,6  =  2,93 

(en  verano  el  caudal  de  agua  de  reposición  es  2,93  veces  el  de  invierno). 
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11.13-  Una  botella  de  aire  comprimido  de  0,2  m3  contiene  aire  a  8,1  kp/cm2, 

con  una  humedad  relativa  del  17%  y  temperatura  160°C.  Por  intercambio  de 
calor  con  la  atmósfera,  la  botella  se  enfría  progresivamente  hasta  alcanzar  la 
temperatura  ambiental  de  15°C.  Se  pide: 

1)  Humedad  absoluta,  masa  de  aire  seco  y  masa  de  vapor  en  las  condiciones 
iniciales. 

2)  Temperatura  a  la  cual  se  inicia  la  condensación,  masa  de  agua  condensa- 
da  y  presión  final  en  la  botella. 

3)  Variaciones  de  energía  interna  y  entalpia  del  aire  y  calor  intercambiado 
por  el  aire  con  la  atmósfera. 

4)  Variación  de  entropía  del  aire.  (Para  calcular  esta  variación  de  entropía, 
considérese  que  los  estados  de  referencia  del  aire  seco  y  del  agua  son  los 
habituales  en  los  cálculos  de  aire  húmedo.) 

5)  Variaciones  de  energía  intema  y  entropía,  y  calor  intercambiado  por  la 
botella,  considerando  que  su  capacidad  calorífica  es  constante 
=  4,5  kJ/K. 

Tomar  para  el  líquido  v  =  cte.  =  1  cmJ  /  g. 


1) 


Xí  =  0,622- 


P  (160°C) 


P/Hr  -Ps (160° Ciclas) 


0,622- 


6,178  bar 


(8,1  •  9,8  104/l05  •  0,17  -  6478 )bar 


■  94,84  - 1 0~ 


94,84- 


gv- 

kga.s. 


py 


pv,i  =  Hr,ips  =  1»05  bar ;  mvl  = -^  =  ■■■  =  105,05  g 

K„1  - 


m„ 


mn  =  - 


1 107,95  g 


2)  Hasta  el  momento  en  que  se  inicia  la  condensación,  el  vapor  de  agua  evoluciona  a 

volumen  constante,  de  modo  que,  a  temperatura  T: 


La  condensación  se  iniciará  cuando  Pv  =  PS(T).  En  la  tabla  del  agua  saturada  leemos: 

7  =  1 1 0o  C  Pv=  0,928  PV<PS(110°  C)  =  l,43  bar 
t  =  100°  C  Pv=  0,904  Pv  <  Ps(  m°  C)  =  1,013  bar 
t  =  90° C  Pv=  0,880  Pv  >  Ps( 90°C  )=  0,701  bar 
t  =  95°  C  Pv  =  0,892  Pv  >  PJ  95°  C )  =  0,845  bar 
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De  modo  que:  la  condensación  se  inicia  entre  95°  C  y  100°  C. 


t2  =  15°C;  P2  =  P(15°C)  =  17,04  mbar  ;  P  2V'  =  mv  2RT2 

’  (tabla) 

donde  v'  es  el  volumen  ocupado  por  el  aire  húmedo  en  el  estado  2,  es  decir,  el  volumen  de  la 
botella  V  menos  el  volumen  ocupado  por  el  vapor  condensado:  V'  =  V- (105,5  -  mv>2)-10’6. 
Sustituyendo  se  obtiene  mv¡2  =  2,55  g,  de  modo  que  el  agua  condensada  será: 


102,5  g 


X2=- 


m. 


v,2 


2,55 
1 107,95 


=  2,3  - 1 03 ;  V'=  0,2 - 102,5 •  10~6  -0,2  m3 


T  288 

P,=P.-2-  =  6,888 - =  4,581  bar 

0,2  0,1  Tx  433 

De  modo  que  la  presión  final  en  la  botella  a  15°C  será: 


P2=P2 

1  a,¿ 


4,598  bar 


3)  Hx  =mahl;hl  =  cpJl+X1(r0+cpvtl)H2=mah2;h2=cpJ2+Xl{r0+cP:Vt2) 

A H  =  H2-H\=  ma  (h2  -/?,)+  mfa  = 

=  ma [cp,a (h-t\)+rÁX2-xi)+  cP.v (x ih  +  x A )]+  mihi  =' '  =  |  - 442,22 kJ 
u  =  h-Pv  =  (ha  +  Xhv)-(Ra  +  XRe)T 
A U  =  ma (u2  —  M| )  =  ma {h2  -  /?,  -  [Ra  (T2  -  Tx )+  Rv  (X 2T2  -  XJ] )]}+  m/M/  =•  •  • 


-  375,41  kJ 


El  calor  intercambiado  por  la  botella,  ya  que  el  proceso  es  isócoro,  será  la  variación  de  su 
energía  interna: 


Qi2  =  AU  =  -375,41  kJ 


4) 


Si  =  ma(sa  l  +  X^jtSj  =  ma(sa  2  +  X{sv  2)+  m,s, 
S2-Sx  =  ma  (sa¿  -  saX  +  X2sv  2  -  XlSvX )+  m,s, 


Pa¿ 


^  2  -  i  =  « ln  —  -  ^ ln  —  =  b004  ■  1 03  ■  ln  —  -  —  •  1 03  •  ln  =  -292,1 

a,L  a, i  p,a  rj-<  «  r»  433  28  9  °0 


4,58 

1  6,88 


J 


K  kg  a.s. 


X2Sv,2  -  X2 


—  +  c  ln—-  R  ln— 
T0  P’  T0  P0 


:2,3-10^- 


2500  ,  288  8,31  ,  17,04 

-  +  1,86-/» - ln — — 

273,16  18  6,07 


273,16 


=  20,18  J/K  kg  a.s.;Xlsvl  =  Xt 


—  +  c  „  „  ln  —  -  R„  ln  — 


T  p,v 


=•  •  •=  732,6  J/K  kg  a.s. 
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T  288  I  5 

s¡=c,  ln  —  =  4,18  •  ln  —  =  223,5  J  /  kg  K 
T0  273,16  - 


Y  sustituyendo: 


S2  -  S,  =  -1 090  J  /  K 


5) 


Af/ =  -4,5 -(160 -15)  = 


_  288 

-  652,5  kJ  =  Q  ;A S  =  4,5  •  ln - = 

-  433 


- 1835  J/K 
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1) 


Representación  esquemática  del  proceso  en  el  diagrama  de  Mollier: 


Xx  =  0,622 


P5(  26,5°C) 


=  0,622  - 


26,1 


P/Hrí-Ps(  26,5°C)(“bi»  760/0,6-26,1 


-  =  13  10 
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X,  =0,622 — f,(8  C)  =  0,622 - - —  =  6,6  10"3  =  X, 


P-Ps(  8°C)(tabla)  760-8 

r, 4  ~ 

T 


H,j  =  1 


I000ts/,,  2“s/,'"s" 

[980 kg/h  sólido 


De  un  balance  de  masa  de  agua: 


Secadero 


T 


Í3  kg/h  i 
[980 kg/h  sólido 


^  I  agua 


92  46 

20  +  m  X,  =  3  +  m  X.  ;  X4  =  X,  =  0,622 - - - =  86  - 10  3 

(tabla)  ’  760-92,46 


m„  =  214 


kg  a.s. 


2)  El  caudal  de  agua  condensada  que  se  extrae  en  el  enfriador  será: 


ma(Xl  -  X3)  =  214  -  (l3- 6,6)- 10~3  =  1,37  kg/h 


3) 


Haciendo  un  balance  de  energía  en  el  secadero: 

20  •  1  •  60  +  980  ■  cp  •  (60  -  50)-  3  •  1  •  50  =  ma (h4  -  h¡ ) 

/?3  =  cpat3  +  X3(r()+cpx,t3)=  0,24-30+6,6  •  10~3  •  (595  +  0,45-30)=  1 1,2 kcal/kg 

h4  =  cpat4  +  X3{r0  +  cpvt4)  =  0,24-  50  +  86 -10~3  •  (595  +  0,45  •  50)=  65,1  kcal/kg 


Sustituyendo  y  despejando: 


:  1,07  kcal  /  kg  K 


a.s. 

a.s. 
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11.15-  La  figura  representa  una  instalación  de  secado  de  papel  con  una  pro¬ 

ducción  de  300  t  /  día.  El  papel  entra  a  40°C  y  humedad  relativa  0,6,  y  sale  a 
80°C  y  humedad  relativa  0,06. 

El  secado  se  logra  mediante  un  intercambio  de  calor  con  un  vapor  que 
entra  como  vapor  saturado  seco  a  4  bar  y  sale  condensado  a  100°C  y  aproxi¬ 
madamente  a  la  misma  presión.  Para  arrastrar  el  agua  evaporada  se  utiliza  ai¬ 
re  de  ventilación  que  entra  a  15°C  y  60%  de  humedad  relativa,  y  sale  a  80°C, 
siendo  su  temperatura  de  punto  de  rocío  45°C. 

Siendo  la  capacidad  calorífica  específica  del  papel  c  =  0,4  kcal/kg  K, 
y  considerándose  que  la  presión  del  aire  de  ventilación  es  cte.  =  1  atm,  se  pi¬ 
de: 

1 )  Masa  de  agua  evaporada  por  unidad  de  tiempo. 

2)  Caudal  músico  de  aire  necesario. 

3)  Caudal  másico  de  vapor  necesario,  suponiendo  el  proceso  prácticamente 
adiabático  en  su  conjunto. 


Papel  húmedo 
(ph) 

Papel  seco 
(ps) 

- ► - 

(60%) 

*  (6%) 

t  T 

vapor  condensado 

( 4  bar)  (100  se ) 


1) 


m  =  300 1/ d  =  3,47  kg/s;  m ^  =  m-0,06m  =  3,26  kg/s 
=  0,2 1  kg/s;{ 3,26  +  xagenl  )■  0,4  =  3,26^>xagenl  =  4,89  kg/s 


ag,sal 


Por  tanto,  el  agua  evaporada  será: 


ñagw,  =  4,89 - 0,2 1  =  4,68  kg/s 


2) 


Aire  a  la  entrada: 


Hr  =  0,6  = 


Pj(15°C)o»m»)  17,04  mbar 
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P  =  10,22  mbar 


X  =  0,622 - 1°^22 - =  6,34  gV 


1013-10,22 


y  a  la  salida:  X=  0,622-  =  0,622 •  =  64,96 


kg  a.s. 
g  v. 


P~PS( 45°  C)  diabla, 

3  (.X sal  —  ^ en!  )— ^' 


1013-95,8 
4,68 


79,83 


kg  a.s. 
kga.s. 


58,62-10' 

Caudal  másico  de  aire  húmedo: 

m  =  ma  {l  +  Xl)=  79,83  •  (l  +  6,34  •  10~3 ) =  80,33  kg/s 


3)  B  alance  de  energía:  mv  (hv  -  hc )  =  ma  (h2  -/),)+  mpshps  -  mphhph 

Entalpia  del  vapor  saturado  seco  a  4  bar,  según  tabla:  hv  =  2  728,2  kJ/kg. 
Entalpia  del  condensado  a  4  bar  y  100°C,  según  tabla: 

/jc  =4,18-10  3  H-10”3 -4-102  =418  kJ/kg 
h2  -  h  =  Cpa{t2-tl)+  X2{r0+cvt2)-Xl(r0  +  cpvt1)=--=  221,3  kJ/kg  a.s. 
h  =  0,94  •  0,4  •  4,18  •  80  +  0,06  •  1  •  4,18  •  80  =  145,8  kJ  /  kg  ps 


Ph  ' 


: 0,4-0, 4-4, 18 -40  +  0,6-1- 4, 18- 40  =  127  kJ/kgph 
mps  =  3,47  kg  /  s ;  mph  =  8,15  kg  /  s 


Sustituyendo  en  [1J: 


mv  =  7,42  kg/s 


[1J 
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11.16-  En  un  lugar  donde  existe  un  secadero  de  madera,  el  aire  atmosférico 

se  encuentra  a  1  atm  y  23°C,  con  una  humedad  relativa  de  0,6.  El  aire  se  pasa 
primeramente  por  una  cámara  de  deshumidifícación,  donde  se  enfría  y  se  se¬ 
para  el  agua  condensada,  saliendo  de  ella  a  3°C.  A  continuación  se  calienta  en 
una  cámara  de  calefacción  hasta  40°C,  entrando  seguidamente  a  la  cámara  de 
secado  propiamente  dicha,  en  donde  se  encuentra  la  madera  a  secar,  y  de 
donde  sale  el  aire  a  30°C  y  humedad  relativa  90%.  Se  pide: 

1)  Cantidades  de  calor  intercambiadas  en  las  cámaras  de  deshumidifícación 
y  calefacción,  por  kg  de  aire  seco  que  atraviesa  la  instalación.  El  proceso 
se  supone  isóbaro. 

2)  Caudal  másico  de  aire  atmosférico  empleado,  si  se  quieren  extraer  de  la 
madera  húmeda  50  kg  de  agua  por  hora. 

3)  Cantidad  de  agua  que  se  separa  en  la  cámara  de  deshumidifícación,  por 
hora,  temperatura  a  la  que  comienza  la  condensación  y  humedad  relativa 
al  salir  de  la  cámara  de  calefacción. 

Utilizar  para  la  solución  el  diagrama  de  Carrier. 


Estado 

1 

2 

3 

4 

t(°C) 

23 

3 

40 

30 

Hr 

0,6 

0,9 

La  representación  esquemática  de  los  procesos  en  el  diagrama  de  Carrier  sería: 


Marcando  los  puntos  correspondientes  a  los  estados  1,  2,  3  y  4  en  el  diagrama,  se  lee: 
h¡  =  50  kJ  /  kg  a.s. ;  h2  =  15  kJ  /  kg  a.s.;  Xt  =0,1  g  v./kga.s. ;  X2  -  4,5  g  v./  kg  a.s. 
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En  la  cámara  de  deshumidificación: 

ql2  =  h2  +  {Xl-X2 )h,  =  15-50+ (l 0  2  -4,5-1  (T3 )•  4,1 8 •  3  =  -34,93 kJ/kg 


a.s. 


Para  el  estado  a  la  salida  de  la  cámara  de  calefacción  se  lee:  h\  =  53  kJ/kg  a.s.  Por  tanto: 


q2i  =  hi-h1=5'5-\5=  38  kJ/kg  a.s. 


2) 


X2  -  X3  =  4,5  •  1(T3 ;  X4  =  0,025 ;  X4  -  X3  =  20,5  ■  1 0'3 


L  2  3  ■ 

m„ 


L  4  ^3 

ma  (x4  -  X3  )=  mag  =>ma  =■  ■  ■=  0,677  kg  a.s./s 
Por  tanto,  el  caudal  necesario  de  aire  atmosférico  será: 

m  =  ma (l  +  Xj )  =  0,677  •  (l  + 10  2)=  0,684  kg/s 


3) 


m , 


=  (x,-x2 )ma  =  (l O-2  -4,5-1 0~3 )•  0,677  =  3,72  ■  10  3  kg/s 


La  condensación  se  inicia  cuando  se  alcanza  para  el  aire  su  temperatura  del  punto  de  rocío, 
que,  según  se  lee  en  el  diagrama,  es: 


tv  =  15°C 


Igualmente  se  lee  en  el  diagrama:  \  Hr  3  =  0,1 
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11.17-  La  figura  adjunta  representa  el  esquema  de  una  planta  central  de 

acondicionamiento  de  aire.  De  la  planta  sale  aire  a  26°C  y  70%  de  humedad 
relativa.  El  caudal  másico  de  aire  de  retomo  es  350  kg  a.s.  / min  a  30°C  y  72% 
de  humedad  relativa,  el  cual  se  mezcla  con  25  kg  a.s. /min  procedente  del 
ambiente  a  35°C  y  25%  de  humedad  relativa.  Se  pide: 

1)  Sabiendo  que  a  la  salida  del  evaporador  el  aire  se  encuentra  a  18°C  y 
saturado,  determinar  el  “frío  producido”  en  el  evaporador,  el  agua  con- 
densada  por  minuto,  que  sale  también  a  1 8°C,  y  el  coeficiente  de  eficien¬ 
cia  de  la  unidad  de  refrigeración,  sabiendo  que  la  potencia  consumida  por 
el  compresor  es  80  kW. 

2)  La  humidificación  del  aire  en  el  humidificador,  en  kg/min,  y  el  calor 
cedido  por  el  serpentín  de  calentamiento,  en  kcal  /  min. 

Presión  ambiental  constante  Pa  =  1  atm. 


1) 


Utilizamos  el  diagrama  de  Carrier  o  Mollier  para  obtener  los  parámetros  necesarios: 


Estado  (í) 

Í,(°C) 

HrJ 

X, 

h¡  (kcal/kg  a.s.) 

m¡  (kg  a.s.  /  min) 

1 

30 

0,72 

19,5- 10'3 

23 

350 

2 

35 

0,25 

8,7- 1 0'3 

18 

25 

3 

18 

1 

12,9-1 0'3 

16,4 

? 

5 

26 

0,7 

9,7-1 0'3 

15 

*3=' 


ma¡¡  =  ma  lX,  +ma  2X2  =350  - 1 9,5  +  25  -8,7  =  7  042,5  g/  min 
g  _  7  042,5 


ag 

w  -  m 


ag  cond 


=  12,9 


kg  a.s. 


375 


™cond  =  2  205  g  /  min 


415 


TERMODINÁMICA  DEL  AIRE  HÚMEDO.  APLICACIÓN  AL  ACONDICIONAMIENTO  DEL  AIRE  HÚMEDO  Y  SECADEROS. 


Balance  de  energía: 

ma  +  ma  2 h2  +  Q  =  (>na  j  +  ma  2  )h3  +  mjiy ; ^350  ■  23  +  25  •  1 8  +  ¿  =  375-1 6,4  +  2,2  •  20 

De  donde:  Q  =  -2  306  kcal  /  min 


El  coeficiente  de  eficiencia  en  la  refrigeración  será: 

Q_  -2  306  4,19 
(P~  W~  80-60 


2) 


mc  =  ina  ÍX  4  —  ód3 )  =  375  -  (l  6,8  —  1 2,9)  =  1462,5  g/min 


Q  =  ma (h5  —  h4)  =  375  ■  (l9,5  — 16,4)  =  1162,5  kcal/min 

(h^hj)  - 
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11.18-  Se  mezcla  isobáricamente  aire  húmedo  definido  por  t/>/?=10oC, 

tsa  =  20°C,  y  P  =  1  atm,  con  500  g  de  vapor  de  agua  a  150°C  y  la  misma  pre¬ 
sión  del  aire  húmedo.  La  mezcla  absorbe  del  exterior  130  kcal.  Se  pide: 

1)  Humedad  absoluta  y  entalpia  del  aire  húmedo  mezcla,  sabiendo  que  su 
punto  de  rocío  es  24°C. 

2)  La  mezcla  se  enfría  hasta  14°C.  Calcular  el  agua  condensada. 

Una  vez  extraída  esta  agua,  se  vuelve  a  enfriar  el  aire  húmedo  hasta 
0°C,  observándose  que  aparece  doble  cantidad  de  hielo  que  de  líquido: 

3)  Calcular  las  masas  de  hielo  y  líquido  y  el  calor  extraído  en  dicho  enfria¬ 
miento. 

Nota:  realizar  todos  los  cálculos  suponiendo  1  kg  de  aire  seco. 


1) 


Esquemáticamente,  en  el  diagrama  de  Mollier: 


Balance  para  el  agua  (según  la  nomenclatura  utilizada  en  el  diagrama): 

X m  =  X A  +mv  "I  =mv 

hM  =hA+mvhv+Q¡  \hM  -hA  =  mvhv  +Q 


Por  tanto,  la  pendiente  de  la  línea  AM  sería: 

Ah  _  mvhv  +  Q 


=  K  +  — 


AX  mv  mv 

En  tabla  de  vapor  recalentado  para  P  =  1  atm  y  tv=  1 50°C:  hv  =  663  kcal  /  kg.  Por  tanto: 

Pendiente  =  663  + 1 30/0,5  =  923  kcal  /  kg 
Situado  M  en  el  diagrama,  se  lee: 

tM=  52°C;  Hr  M  =  0,22 


XM  =0,622- 


PS(52°C) 


=  0,622- 


102  ton4 


P/HrU  -Ps(52°C)««bia)  ’  (760/0,22 -\02)torr 


0,019 
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hM  =  0,24 •  52  +  0,0 19  •  (595  +  0,45  •  52)  =  24,2  kcal/kg  a.s. 


2) 


mUq  =  XM-X,;  X,  =  0,622-- 


11,9 


( tabla ) 


760-11,9 


0,01 


Por  tanto: 


mlf  =  0,019  -  0,01  =  0,009  kg  ag./  kg  a.s. 


3) 


"h  +  muq  =  Xs 


4  59 

Xn;  X„  =  0,622 - - - 

(tabla)  760-4,59 


:  0,0038 


mh  +  mlíq  =  0,0 1  -  0,0038  =  0,0062 
y  siendo  m¡t  =  2 muq,  según  dice  el  enunciado,  se  obtiene: 


m¡(  =  0,002  kg  /  kg  a.s.  ;  mh  =  0,004  kg  /  kg  a.s. 


El  calor  específico,  por  kg  de  aire  seco,  extraído  en  dicho  enfriamiento  sería: 
q  =  hs  -  hy  =  [0, 24  •  14  +  0,01  •  (595  +  0,45  •  14)]+ 


+  [0,24  •  0  +  0,038  •  (595  +  0,45  •  0)]  =  7 ,1  kcal/kg 


a.s. 


418 


TERMODINÁMICA  DEL  AIRE  HÚMEDO.  APLICACIÓN  AL  ACONDICIONAMIENTO  DEL  AIRE  HÚMEDO  Y  SECADEROS. 


11.19-  La  figura  representa  la  pantalla  de  un  equipo  de  medida  que  da  los 

valores:  F(K),  P  (mmHg),  X  (humedad  absoluta)  y  Hr  (humedad  relativa)  del 
ambiente. 

Se  ha  roto  el  termómetro  (escala  de  T),  y  se  pide: 

1 )  Obtener  la  escala  termométrica  que  permita  calcular  la  temperatura  en  K, 
a  partir  del  resto  de  lecturas  del  aparato,  suponiendo  que  se  admite  para 
el  agua  la  fórmula  de  Duperray:  Ts  (atm)  =  [ t  (°C)/  100]4. 

2)  Aplicación:  calcular  t  para  P  =  760  mmHg,  X  =  0,025  y  Hr  =  0,5.  Compa¬ 
rar  el  valor  obtenido  con  el  deducido  utilizando  el  diagrama  psicrométri- 
co  de  Carrier. 


©@® 
T  P  X 

© 

Hr 

1) 


X  =  0,622- 


P-P, 


=  0,622 


P/Hr-Ps 


=  0.622  ■ 


F  =  273  +  100 


PX 


\'/4 


760  •  Hr  ■  (0, 622  +  X) 


2) 


Sustituyendo  valores: 


r-325K  =  52°C 


En  el  diagrama  de  Carrier,  con  Hr  \  y  X=  0,025,  se  marca  1,  y  se  lee:  í,  ~  41°C . 

Obsérvese  la  discrepancia  entre  los  dos  valores  obtenidos.  El  error  se  debe  principalmente 
a  que  la  fórmula  de  Duperray  es  poco  aproximada  en  el  campo  de  los  valores  empleados. 
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1 1 .20-  Se  satura  adiabáticamente  un  aire  húmedo,  y  su  temperatura  baja  de 

45°C  a  28°C. 

Suponiendo  que  el  agua  que  entra  a  la  cámara  de  saturación  está  tam¬ 
bién  a  28°C,  calcular  las  humedades  absoluta  y  relativa  del  aire  a  la  entrada 
del  saturador,  siendo  la  presión  total  del  aire  de  1  atm. 


De  la  tabla  del  agua  saturada:  Ps¿  =  0,0377  bar 

P  _  Ira  y 

X2  =  0,62 - — —  =  0,02409-  B  ‘ 


P~P,a 


kga.s. 


Balance  de  energía:  cpatx  +  XxhvX  +  (X2  -  X,  )hl2  =  cp  at2  +  X2h,,  2 

Cpa  =  1,004  kJ  /  kg  K ;  hv  l  =  2  500  + 1,86  •  í,  =  2  583,3  kJ  /  kg 
h¡2  =  4,1 9  -  r2  =117,3  kJ  /kg;  hv2=h"(2$°C)  =  2552,7kJ/kg 

(tabla) 


Sustituyendo  se  obtiene:  X¡  =  0,0168  =  16,8  g  v./  kg  a.s. 


Con  la  tabla  del  agua  saturada: 

Ps  l  =  0,0958  bar ;  X,  =  0,622 


1  i,i 


P/nr¿-P,¿ 


Hrl  =0,275  =  27,5% 
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1 1 .21-  Se  mezclan  dos  caudales  de  aire  húmedo  subsaturado.  El  caudal  músi¬ 

co  de  aire  seco  de  uno  de  ellos  es  ma,u  siendo  su  temperatura  t\  y  su  humedad 
relativa  Hr, i.  El  segundo,  con  análoga  notación:  ma, 2,  h  y  Hr, 2. 

Se  supone  constante  la  presión  del  aire  húmedo  =  1  atm. 

Explicar  cómo  se  podría  obtener,  utilizando  un  diagrama  del  aire  hú¬ 
medo,  el  estado  del  caudal  de  aire  húmedo  mezcla  de  los  dos,  escribiendo 
previamente  los  correspondientes  balances  de  masa  y  energía.  Hacer  la  repre¬ 
sentación  esquemática  correspondiente. 


Balance  de  aire  seco :  rita  3  =  ma ,  +  ma  2 
Balance  de  agua  :ma  lXl  +ma  2X2  =  ma  2Xi 
Balance  de  energía  :  m  a  [hi  +ma2h2  =ñaih2 


\rhaiX¡  +riia2X2  =  (mal  +ma2)x 3  [\] 
\  rhaih{+ma2h2=(mal+ma2)hi[2] 


Diagrama  de  CARRIER: 

a)  Fijados  1  y  2  (con  Hr  y  t)  se  leen  en  el  diagrama  X\  y  X2,  y  mediante  [1]  se  calcula  Xj. 

b)  Se  leen  h\  y  h2  y,  mediante  [2]  se  calcula  h2. 

c)  Con  X 3  y  h2  se  fija  3  y  se  leen:  W\  y  I  I 
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Diagrama  de  MOLLIER: 

Con  éste  la  solución  es  más  sencilla,  pues  no  requiere  balances  ni  cálculos  previos: 

a)  Se  marcan  1  y  2  (con  t  y  Hr). 

b)  Se  traza  el  segmento  12  ,  y  sobre  él  se  marca  3,  de  modo  que  se  cumpla: 

13/32  =  ma2/mai 

c)  Se  leen:  f^l  y  I  nrj  | 
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1 1 .22-  En  la  figura,  C  es  un  compresor  refrigerado,  usado  para  hinchar  neu¬ 

máticos  de  automóvil,  que  comprime  aire  atmosférico  cuyo  estado  es: 
P\  =  1  atm,  t\  =  20°C,  //r,i  =  0,8.  A  la  salida  del  compresor,  P2  -  4  atm  y 
t2  =  40°C. 

En  la  conducción  de  salida  (2-3)  hay  una  caída  de  presión  de 
16,666%,  y  la  temperatura  baja  un  25%.  Se  pide: 

1 )  Hr, 2  y  masa  de  agua  condensada  entre  2  y  3,  expresada  en  gramos  de  agua 
por  metro  cúbico  de  aire  atmosférico  comprimido. 

2)  Representar  esquemáticamente  el  proceso  de  este  aire  húmedo  en  un  dia¬ 
grama  de  Mollier  (es  decir,  representar  los  estados  1,  2  y  3  con  expresión 
de  los  parámetros  correspondientes). 


1) 


Xt  =  0,622  • 


0,023  g  v. 

’  =0,0118  =  11,8  K 


X  =  0,622- 


P,(0 


1/0,8-0,023 

Ps(20°C) 


kg  a.s. 
P(40°C) 


■■X, 


P/Hr-Ps(t )’  1/0,8 -PJ(20°C)  4/  Hrt  —  /^(40°  C)  (^1 

Es  decir,  el  aire  sale  del  compresor  saturado  de  humedad. 

X 3  =  0,622 


Hr2  =1,000 


0,042  -  =  0,008  =  8-  8  V' 


3,33-0,042 


kg  a.s. 


Por  tanto,  en  el  conducto  de  salida  2-3  se  condensarán: 

Xx  -  X¡  =  3,8  g  v./  kg  a.s. 

Aplicando  la  ecuación  térmica  de  los  gases  ideales  al  aire  seco: 

(l  -  0,023  •  0,8 )atm  ■  1000/  =  ma  —  ■  293 =>ma  =  1,18 1  ÍI££_ 

28,9  ms  a.h. 


De  modo  que: 


mcornt  =3,8  1,1 81 


4,4878  g  v./  m3  a.h.  compr. 
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1 1 .23-  La  figura  es  el  esquema  del  proceso  de  compresión  del  aire  húmedo 

atmosférico  en  dos  escalones  (compresores  Ci  y  C2)  con  refrigeradores  isóba¬ 
ros  intermedios  (Ri  y  R2)  y  extracción  total  del  líquido  formado  (purgadores 
P\  y  P2),  con  una  estrangulación  ulterior  del  aire  (válvula  de  laminación  V). 
Los  parámetros  del  aire  necesarios  para  definir  el  proceso  se  indican  en  el  es¬ 
quema. 

Se  pide: 

1 )  Utilizando  el  diagrama  de  Mollier,  obtener  las  temperaturas  de  rocío  del 
aire  a  las  salidas  de  Cj,  C2  y  V,  los  gramos  de  agua  condensada  en  Pi  y 
P2  por  kg  de  aire  seco  y  la  humedad  relativa  del  aire  suministrado  (a  la 
salida  de  V). 

2)  Si  se  suministran  100  1/s  de  aire  y  el  rendimiento  isoentrópico  de  ambos 
compresores  es  0,8,  calcular  la  masa  de  agua  condensada  en  kg/h  y  la 
potencia  consumida  por  los  compresores. 

3)  Calcular  el  rendimiento  exergético  y  el  coeficiente  de  presión  del  com¬ 
presor  Cj. 

Considerar  tanto  el  aire  seco  como  el  vapor  de  agua  gases  perfectos  de 
coeficiente  y=  1,4. 
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1) 


a) 

b) 

c) 

d) 


e) 

0 


Diagrama  esquemático  de  Mollier: 


El  aire  se  comprime  (1-2)  y  se  enfría  a  X  contante  hasta  saturación  (2-2'):  se  marca 
2' (<¡02-  =  1/4  =  0,25)  — »  se  lee: 


t2.  =  54°C 


temperatura  de  rocío  a  la  salida  de  Cj 


Se  enfría,  con  condensación,  a  Hr  =  1,  hasta  40°C:  se  marca  3  (<p¡  =  0,25;  ti  =  40°C)  — >  se 
lee:  2^  =  0,011. 


Se  comprime  (3-4),  y  se 
4'(^P4  =  1  /  10  =  0,1)  — >  se  lee: 


enfría  a  2f 
f4.=  58,5°  C 


contante  hasta  saturación:  se  marca 
=  temperatura  del  punto  de  rocío  a  la  salida 


de  C2. 


Se  enfría  (con  condensación  a  Hr  =  1)  hasta  32°C:  se  marca  5  (que  coincidirá  con  6,  ya  que 
h  es  constante,  por  la  laminación,  e  igualmente  lo  es  X)  — >  se  lee:  X6  =  0,003  . 


Se  traza  X  constante  hasta  <p  =  0,2  (Hr  =  1;  P  =  5  atm)  — >  se  lee:  tA  -  20° C 
rocío  a  la  salida  de  V. 

En  Pi  se  condensan:  X,-X}=  14  g  H20/ kg  a.s. 


=  punto  de 


Y  en  P2: 


X2-Xx  =  8  g  H20  /  kg  a.s. 


0,1  -  HjP„  =  HJ 5  atm  ^  Hr  6  =  0,5 
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2) 


V  =  100 l/s->[ 5  -  0,5  •  Ps  ( 32°  C  j]  •  100  =  mas  ■  .  (273  +  32)_* 

28,9 


ni  =  0,578 


kg  a.s. 


l'ag,cond 


=  0,578-22- 


3  600 
1000 


45,78 


kg  ag.  cond. 


En  el  proceso  isoentrópico  de  G.P.  se  cumple:  P' 1  y,/y T  =  cte.  Operando: 


=  453,23  K  =  180, 23°  C;  rj,  =  0,8  = 


t4  =  406,67  K  =  133,67°  C;  íj,  =  0,8  = 


*2,s  b 

^2  ~  ‘  1 


t2  =  217,36°C 
f4  =  157,09°  C 


siendo: 


La  potencia  total  consumida  por  los  compresores  será: 

\WC\  =  maMh2  ~  h\  )+  (h4  -  h2)] 
h-,  —  hx  =  1,004  •  ( t2  —  fj )+  Z¡  •  1,86  ■  (t2  — b )  =  194,72  kJ/kg  a.s. 
h4  -  /?3  =  1,004  •  (t4  - t3)+  X3  •  1,86  •  (t4  -  f3)  =  1 19,95  kJ/kg  a.s. 
De  modo  que:  llÉj  =  0,578-  (l  19,95  +  194,72)  = 


181,8  kW 


3)  Rendimiento  exergético:  r¡ex  = 

(También  podría  definirse:  Tj'ex  = 


K  2  -  Ki 


w 


í-,1 


b, 


Wc,l\  +  b,.l 

que,  en  este  caso,  coincide  con  r¡ex,  ya  que  bul  =  0.) 

'7, 


Ih-h\-TAs2~si)  =  1  T  Sl~S\ 
h2  -  /?  , 


h2  -  /?, 


T  P 

h2  -  h{  =  194,72  kJ  /  kg  a.s. ;  s2  -  s¡  =  cp  ln  —  -  R  ln  —  => 

?1  M 


í2-í,  = 


1,004  -ln 


490,36  8,31 

305  28,9 


•  ln  4 


( 


+  0,025- 


1,86  ln 


490,36  8,31 
305  18 


•  ln  4 


=  0,0842- 


kJ 


kga.s.K 
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Sustituyendo  se  obtiene:  r\ex  =  0,87 

P  -  P 
i  =_L? _ LL 

p  P  -  P 
r2  '  ! 


J2-  -  =  0  = 


1,004  ■  In 


490,36  8,31  ,  PY 


-  ■  In- 

305  28,9  \atm 


+ 


+  0,025- 


,  ,  490,36  8,31  ,  P-y 

1,86  ln - In  - 


305 


1 8  1  afín 


=>  Pr  =  5,3  atm  — >  kp 


4-1 

5,3-1 
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1 1 .24-  La  figura  muestra  el  diagrama  de  flujo  de  una  instalación  con  termo- 

bomba  para  el  acondicionamiento  del  aire  de  una  bodega  subterránea  alber¬ 
gada  en  una  mina  deshabitada,  y  que  se  utilizó  en  época  de  guerra  para  alma¬ 
cenar  obras  de  arte. 

El  aire,  con  H,  \  =  90%  y  t\  =  12°C,  a  P  =  1  atm  (presión  total  cons¬ 
tante  en  todo  el  proceso)  procedente  de  la  mina,  alimenta  la  planta  a  través  de 
un  deshumidificador  del  que  sale  saturado  a  5°C.  A  continuación  atraviesa  el 
condensador  de  la  termobomba,  de  donde  sale  con  humedad  relativa 
Hr¿  =  35%,  y  se  envía  a  la  bodega  con  un  caudal  V  =  360  m3  /h. 

El  agua  sale  del  deshumidificador  a  5°C,  y  se  rocía  sobre  el  serpentín 
del  evaporador  de  la  termobomba,  reduciéndose  su  temperatura  a  3°C  antes 
de  regresar  al  deshumidificador,  donde  se  rocía  sobre  el  aire  procedente  de  la 
mina.  Se  pide: 

1)  Exceso  de  humedad  extraída  en  kg  agua/h  en  el  deshumidificador. 

2)  Cantidad  de  agua  rociada  en  el  evaporador,  en  kg  /  h. 

3)  COP  de  la  termobomba  y  potencia  del  compresor. 

4)  Si  la  termobomba  funciona  con  NH3  como  fluido  termodinámico,  sin 
caídas  de  presión  en  las  tuberías,  y  con  los  parámetros  indicados  en  la  fi¬ 
gura,  calcular  el  título  de  NH3  en  IV  (salida  v.  laminación)  y  el  rendi¬ 
miento  isoentrópico  del  compresor. 

Considerar  calor  específico  del  agua  líquida  c  =  4,18  J/g  K  =  cte.; 
potencia  de  la  bomba  b  despreciable. 
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1) 


X.  =  0,622 - - =  0,00784;  X,  =  0,622 - - 

'o**)  1013/0,9-14,016  2(^)  1013-8,719 


:  0,054  =  X, 


PÁh) 


1  013/0,35  — /^(í3) 


P.(t 3)  =  24,91 143  =>  í3  =  21°C 

(tabla)  - 


101 '  8'719  105  0,1  =  ^  -^-1000-(273  +  2l)=>/wa!  =  0,1 188 -^^  =  427,668 


1000 


28,9 


Masa  de  agua  extraída:  magext  =  mas (X,  -X2)=  1,0435  kg/h 


2) 


/i,  =  1,004  12  +  0,00784  (2500  + 1,86 -12)=  3 1,823 kJ/kg a.s. 
h2  =  1,004  5  +  0,0054  •  (2500  + 1,86  5)=  18.57  kJ/kg  a.s. 

Balance  de  energía  en  el  deshumidificador,  por  kg  de  a.s.: 

/>,  +  mr  4,1 8  •  3  =  h2  +  (m,  +  0,0024)-  5  •  4,1 8  =>m¡  =  1,58  kg  ag.roc./kg  a.s. 


Por  tanto: 


M,  =  m,  mas  =  1,58  427,668  = 


676  kg  ag.  roe./  h 


3) 


/I3  =  1 ,004  2 1  +  0,0054  (2500  + 1 ,86  •  2 1  )  =  3 5,7 1 5  kJ/kg  a. s. 
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Balance  de  energía  en  el  evaporador: 


W//.j 


|  =  M  =  hi~h2  =17,145;  \q,,y\  =  \qAJ¡\  = 1,58  4,18  2  =  13,21 


Por  tanto,  el  COP  de  la  termobomba  será: 

17,145 


COP=- 


17,145-13,21 


4,36 


y  la  potencia  del  compresor:  \IVC  =0,1 188-  (17,145-13,2 1)=  0,48  kW 


4) 


En  el  diagrama  ( T,s)  del  NH3  se  lee: 
h,  -  301,5  kcal  /  kg 

h„  =  332  kcal  /  kg 

hm  =  h,v  =  28  kcal  /  kg 

K=o 

Balance  de  energía: 


~  h¡y)—  M ¡(hA  -  hB  )=±>mNHi  -•••-0,00137  kg/s 
\wc |  =  0,48 kW  =  mNH]  (hir  -h,)=  0,00 1 37 ■  (h„.  - 30 1,5 •  4,1 8)=>V  =  385 kcal/kg 
De  modo  que  el  rendimiento  isoentrópico  del  compresor  será: 


Asimismo: 


0,37 


_K-h»  28 

h,-hM  301,5 


0,093 


Nota:  con  la  utilización  de  un  diagrama  de  aire  húmedo,  por  ejemplo  el  de  Carrier,  la  re¬ 
solución  del  problema  sería  más  práctica  y,  desde  luego,  con  aproximación  suficiente. 

Leídos  en  el  diagrama  los  valores  h\,  h2,  ¿3,  X\  y  efectivamente  la  resolución  del 

problema  es  más  rápida. 
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